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Ce projet de maˆıtrise constitue les premie`res e´tapes d’un projet de recherche et
de´veloppement re´alise´ conjointement avec l’entreprise Soucy-Baron inc., dont l’ex-
pertise est la conception et la production de pie`ces de caoutchouc, lie´es ou non au
domaine du NVH (Noise Vibration Harshness).
Le but de ce projet de recherche et de´veloppement est de concevoir un tampon
d’ancrage en caoutchouc capable de rediriger dans le ve´hicule l’e´nergie vibratoire
habituellement dissipe´e. Le projet englobe plusieurs projets e´tudiants, comprenant
des projets de fin d’e´tude, des stages, des maˆıtrises cours et des maˆıtrises recherche.
L’objectif de cette maˆıtrise est de caracte´riser les proprie´te´s vibratoires du ve´hicule
(fre´quences naturelles, modes propres) et d’obtenir un mode`le nume´rique de ce
ve´hicule. Le mode`le nume´rique sera valide´ en comparant le comportement vibratoire
simule´ avec les mesures expe´rimentales. Cette maˆıtrise est compose´e des premie`res
e´tapes du projet de recherche et de´veloppement, soit une recherche bibliographique
e´tendue, l’acquisition de donne´es expe´rimentales, la conception d’un mode`le, la
validation du mode`le et des simulations. Les e´tapes subse´quentes au projet global
sont la conception d’un dispositif de re´colte d’e´nergie et l’optimisation des tampons
d’ancrage.
La recherche bibliographique e´tendue porte sur la conception des syste`mes d’an-
crage, la re´colte d’e´nergie, la mode´lisation par e´le´ments finis et les techniques ex-
pe´rimentales pour l’acquisition de donne´es vibratoires.
L’acquisition de donne´es se divise en deux volets, soit la caracte´risation du ca-
outchouc et la caracte´risation du ve´hicule (syste`me moteur-tampons-chaˆssis). La
caracte´risation du caoutchouc est re´alise´e en vue de mode´liser celui-ci par e´le´ments
finis a` l’aide de lois de comportement hypere´lastiques et viscoe´lastique. Le caou-
tchouc est caracte´rise´ dans le domaine statique par quatre tests typiques a` l’aide
d’un e´quipement servo-hydraulique. La caracte´risation du syste`me moteur-tampon-
vchaˆssis est re´alise´e en vue de valider le mode`le par e´le´ments finis du ve´hicule. Des
capteurs de force et des acce´le´rome`tres sont utilise´s pour acque´rir les donne´es.
Celles-ci servent essentiellement a` reconstituer les forces injecte´es par le moteur,
les mouvements du moteur et du chaˆssis, et a` faire une analyse modale du ve´hicule.
Les donne´es acquises ont apporte´ beaucoup d’informations sur le comportement du
ve´hicule en marche, telles que l’ordre et l’amplitude des forces injecte´es, et sur ses
caracte´ristiques vibratoires, telles que certaines fre´quences naturelles et de´forme´es
modales.
Une nouvelle technique a e´te´ de´veloppe´e pour reconstituer les forces du moteur.
Cette technique consiste a` mesurer les forces transmises du moteur aux tampons
ainsi que les acce´le´rations du moteur a` proximite´ des tampons. En faisant l’addi-
tion vectorielle des forces transmises et des inerties du moteur, on obtient les forces
induites par le moteur. Cette technique des capteurs de forces (CF) a e´te´ e´labore´e
pour contourner le manque d’espace autour des tampons d’ancrage, ce qui em-
peˆche l’application de la technique des fonctions de re´ponse en fre´quence propose´e
dans la litte´rature. Les re´sultats se sont ave´re´s satisfaisants en comparaison avec la
litte´rature.
La conception du mode`le est faite a` l’aide d’e´le´ments finis (plutoˆt qu’avec un mode`le
analytique) a` cause de la complexite´ de la ge´ome´trie du syste`me moteur-tampons-
chaˆssis. Le moteur est mode´lise´ comme un solide rigide, tandis que les tampons et
le chaˆssis sont maille´s essentiellement avec des e´le´ments de coque et des e´le´ments
solides. Le caoutchouc est mode´lise´ comme un mate´riau non-line´aire. La validation
du mode`le nume´rique est effectue´e en comparant les modes propres, les fre´quences
naturelles et les spectres de re´ponses pour des spectres de forces donne´s. L’analyse
modale s’est montre´e concluante mais une analyse plus pousse´e du mode`le global
s’est cependant ave´re´e moins satisfaisante et me`ne a` la recommandation que le
mode`le doit encore eˆtre ame´liore´.
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Ce mode`le une fois valide´ servira a` re´aliser des simulations pour mieux comprendre
comment les tampons travaillent pour dissiper l’e´nergie vibratoire et surtout, pour
aider a` la conception des dispositifs de re´colte.
vii
ABSTRACT
The purpose of this Masters Thesis is to model an all terrain vehicle (ATV) in
order to design a vibration energy harvesting device for engine mounts. Such a de-
vice needs to be optimized under known environmental conditions to work properly
and to maximize the harvested energy. The ATV was modeled in a Finite Element
Analysis (FEA) software in order to simulate the vibration loads and responses on
the engine mounts and on the harvesting device. Information about the environ-
ment, such as induced forces and corresponding accelerations were needed in order
to validate the ATV model and run simulations with the real inputs. A test bench
was built in order to characterize the vehicle and its components. Rubber charac-
terization was performed to simulate the hyperelastic and viscoelastic behaviors in
the FEA software. Acceleration measurements were taken to identify the movement
of the vehicle when excited by the engine. A modal analysis was performed experi-
mentally to find the natural frequencies and mode shapes of the structure. A new
method using force sensors (CF) has been developed to identify the forces exerted
by the engine. This method consists in measuring the forces transmitted to the
mounts and the accelerations at the mounts. Transmitted forces and corresponding
inertia vectors were summed to identify the induced forces. This method was com-
pared with the existing Frequency Response Function (FRF) method. The results
achieved with the new developed method were satisfying when compared with the
literature. The FEA model was run and improved in order to meet the identified
natural frequencies, mode shapes and response spectra measured on the test bench.
The results were satisfying according to the natural frequencies and mode shapes,
but the model still needs improvement to match the response spectra.
viii
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1INTRODUCTION
Depuis plusieurs anne´es, l’industrie des ve´hicules re´cre´atifs utilise des tampons
d’ancrage pour augmenter le confort de ses ve´hicules. Les tampons d’ancrage, cou-
rament appele´s « supports de moteur », isolent le moteur du reste du ve´hicule,
permettant ainsi de re´duire la transmission de vibrations jusqu’a` l’utilisateur. Les
tampons d’ancrage sont place´s entre le moteur et le chaˆssis du ve´hicule, agissant
comme lien me´canique entre ces deux composantes. Cette technologie est base´e
essentiellement sur les caracte´ristiques me´caniques des mate´riaux choisis et sur la
ge´ome´trie du produit.
C’est le caoutchouc qui est principalement utilise´ pour concevoir les tampons d’an-
crage, d’abord pour son module d’e´lasticite´ facilement manipulable chimiquement,
pour sa grande plage de de´formation dans le domaine e´lastique, mais aussi pour
ses caracte´ristiques viscoe´lastiques permettant la dissipation d’e´nergie vibratoire et
pour la facilite´ avec laquelle il peut eˆtre moule´ sous la forme de´sire´e. Le principe
fondamental du fonctionnement des tampons d’ancrage est que le caoutchouc em-
peˆche le contact me´tal-me´tal entre le moteur et le chaˆssis. Des pie`ces d’acier agissent
comme interme´diaires de fixation entre le moteur, le caoutchouc et le chaˆssis du
ve´hicule. C’est l’encollage qui permet de maintenir ensemble les pie`ces d’acier et de
caoutchouc du tampon d’ancrage. La forme des tampons d’ancrage, leur orienta-
tion et leur nombre permettent d’obtenir les raideurs dynamiques de´sire´es dans les
directions de´sire´es, raideurs qui, lorsqu’elles sont bien choisies, re´duisent la trans-
mission des vibrations du moteur sur sa plage d’utilisation, soit ge´ne´ralement entre
1000 et 8000 RPM.
Un moteur bien isole´ ne produit pas moins d’e´nergie vibratoire ; celle-ci n’est que
savamment dissipe´e et isole´e. Bien que les performances des moteur aient e´te´ gran-
2dement ame´liore´es au cours des dernie`res de´cennies, l’e´nergie vibratoire n’est pas
re´cupe´re´e ; cela constitue une perte. Or au XXIe Sie`cle, l’efficacite´ e´nerge´tique est
un enjeu important. Plus que jamais, on tente de re´duire les pertes e´nerge´tiques
pour des raisons environnementales et e´conomiques. La re´duction de ces pertes
trouve tout son sens dans l’industrie des ve´hicules tout terrain, qui fonctionnent
aux hydrocarbures.
Le but global du projet est de trouver une manie`re de re´utiliser l’e´nergie vibratoire
qui est produite par le moteur d’un ve´hicule tout terrain (VTT) et dissipe´e par ses
tampons d’ancrage. L’optimisation de l’e´nergie re´utilise´e par essais successifs avec
diverses technologies et configurations me´caniques serait couˆteuse en mate´riaux et
en temps. Pour cette raison, on estime qu’un mode`le nume´rique base´ sur des valeurs
the´oriques et valide´ expe´rimentalement serait moins couˆteux et surtout plus rapide
pour atteindre nos objectifs. Le but de cette maˆıtrise est de fournir un mode`le
nume´rique fide`le du ve´hicule tout terrain, ainsi que les donne´es ne´cessaires a` son
utilisation. Ceci implique la re´alisation de plusieurs travaux.
D’abord, une meilleure connaissance du caoutchouc permettra de mode´liser ses
caracte´ristiques me´caniques a` l’aide de lois de comportement. Ces lois de com-
portement feront partie inte´grante du mode`le nume´rique. Il sera donc ne´cessaire
de mesurer expe´rimentalement les caracte´ristiques me´caniques du caoutchouc (mo-
dule d’e´lasticite´, taux d’amortissement) en fonction de divers facteurs pouvant faire
varier ces caracte´ristiques, tels que la fre´quence et l’amplitude des sollicitations. Il
faudra e´galement connaˆıtre le comportement statique du caoutchouc (module e´las-
tique vs de´formation). Une fois les lois de comportement e´tablies et les caracte´ris-
tiques me´caniques mesure´es, il faudra valider un premier mode`le nume´rique, celui
du tampon d’ancrage, afin de ve´rifier si le caoutchouc est mode´lise´ ade´quatement.
3La connaissance des caracte´ristiques du ve´hicule est e´galement primordiale pour la
re´alisation d’un mode`le nume´rique. Le mode`le nume´rique, plus pre´cise´ment re´alise´
a` l’aide d’e´le´ments finis, devra repre´senter fide`lement le comportement du ve´hicule.
Ce dernier devra eˆtre simplifie´ afin de re´duire le temps de calcul et les erreurs dues
aux composantes pre´sentes dont on ne connaˆıt pas les caracte´ristiques dynamiques
(masse, raideur). On ne conservera que le moteur, les tampons d’ancrage et le
chaˆssis. Il faudra mode´liser les mate´riaux qui constituent le chaˆssis (essentiellement
l’acier), obtenir des mode`les tridimensionnels du chaˆssis, le mailler correctement
avec des e´le´ments ade´quats et choisir les conditions aux rives. Le moteur devra eˆtre
mode´lise´ a` partir de ses caracte´ristiques dynamiques connues (inerties, masse).
Meˆme simplifie´, le mode`le par e´le´ments finis restera assez complexe s’il ne comprend
que le moteur, les tampons d’ancrage et le chaˆssis. C’est pourquoi il sera ne´cessaire
de le valider expe´rimentalement avec le ve´hicule. Afin de recueillir des donne´es
expe´rimentales sur le ve´hicule, il faudra construire un banc d’essais impliquant
l’utilisation d’une version simplifie´e d’un VTT. D’abord pour permettre qu’il soit
similaire au mode`le nume´rique simplifie´, et ensuite pour simplifier l’interpre´tation
des donne´es mesure´es. Le ve´hicule choisi pour l’e´tude est un Arctic Cat Prowler de
l’anne´e 2006. Le banc d’essais devra eˆtre instrumente´ pour permettre l’extraction
de certaines donne´es dynamiques essentielles a` la validation du mode`le nume´rique,
telles que les fre´quences naturelles et la forme des modes. La sollicitation qu’exerce
le moteur sur les tampons d’ancrage devra aussi eˆtre mesure´e pour eˆtre utilise´e
dans le mode`le nume´rique.
Cette maˆıtrise porte donc sur la planification et la re´alisation des travaux mention-
ne´s, ainsi que sur l’analyse des re´sultats expe´rimentaux et la validation des mode`les
nume´riques. Elle se divise en cinq chapitres. Le premier porte sur l’e´tude bibliogra-
phique, les trois suivants portent respectivement sur le banc d’essais expe´rimental,
4la caracte´risation du caoutchouc et la re´alisation du mode`le nume´rique. Le dernier




La revue bibliographique de ce me´moire contient quatre sections relatives a` la
re´alisation du projet. D’abord, une section porte sur la conception du syste`me
d’ancrage. Cette section explique les diffe´rents volets de la conception des syste`mes
d’ancrage, tels qu’ils sont conc¸us actuellement. Ces volets incluent le choix du
mate´riau pour les tampons, le choix de la ge´ome´trie des tampons et leur disposition
sur la structure du ve´hicule.
Dans une seconde section, on verra plusieurs dispositifs et me´thodes de re´colte
d’e´nergie vibratoire applique´s a` des excitations stationnaires ou transitoires. Cela
permettra de s’orienter vers des techniques qui seront mieux adaptables aux sys-
te`mes d’ancrage actuels. Afin de re´colter un maximum d’e´nergie vibratoire, il faudra
de´velopper un mode`le du ve´hicule qui reproduit le ve´hicule et l’ensemble des don-
ne´es dynamiques qui le caracte´risent pour pouvoir choisir le dispositif de re´colte
le plus efficace, pour le positionner et l’orienter ade´quatement, et e´galement pour
connaˆıtre la re´ponse du ve´hicule avec l’ajout de ce dispositif.
Une troisie`me section porte sur la mode´lisation. Pour les raisons e´voque´es dans le
paragraphe pre´ce´dent, un mode`le du ve´hicule est ne´cessaire pour comprendre l’im-
pact de l’ajout d’un dispositif sur la structure. Un mode`le the´orique du ve´hicule
risquerait d’eˆtre tre`s laborieux, ce pourquoi on optera pour un mode`le par e´le´ments
finis ; on pourra donc modifier le syste`me de re´colte et le syste`me d’ancrage rapi-
6dement par simulation et ainsi e´tudier plusieurs avenues de conception possibles.
Cette section montrera donc les me´thodes de conception d’un tel mode`le a` l’aide
d’e´le´ments finis.
Une quatrie`me section porte sur les me´thodes expe´rimentales a` suivre dans le cadre
d’une telle e´tude vibratoire sur la structure d’un ve´hicule pour obtenir des donne´es
pertinentes et utiles. Afin de s’assurer que la structure du ve´hicule est bien repre´sen-
te´e dans le mode`le, il faudra valider ce dernier a` l’aide de donne´es expe´rimentales.
De plus, les donne´es expe´rimentales seront ne´cessaires pour reproduire la sollici-
tation du moteur. C’est pour cette raison qu’un banc d’essais devra eˆtre mis en
place.
1.2 Conception du syste`me d’ancrage
Les syste`mes d’ancrage des moteurs de VTT sont re´alise´s a` l’aide de tampons
d’ancrage monte´s sur le chaˆssis. Un syste`me d’ancrage comporte le moteur du
ve´hicule, assemble´ a` un certain nombre de tampons qui sont eux-meˆmes assemble´s
au chaˆssis. Le mate´riau constituant les tampons, leur ge´ome´trie et leur disposition
(nombre, orientation, emplacement) de´finissent le syste`me d’ancrage. Lorsque celui-
ci doit eˆtre modifie´, c’est sur ces parame`tres que cela sera fait.
1.2.1 Mate´riau du tampon d’ancrage
Les e´lastome`res, plus pre´cise´ment les caoutchoucs sont fre´quemment utilise´s dans la
fabrication des tampons d’ancrage. Le caoutchouc, dont la raideur est relativement
faible (module d’Young de l’ordre de 1 a` 100 MPa pour les tampons d’ancrage [2])
a la capacite´ de subir de larges de´formations dans le domaine e´lastique tout en
7offrant une bonne durabilite´. Ses caracte´ristiques me´caniques peuvent eˆtre facile-
ment ajuste´es aux valeurs voulues en modifiant les proportions d’un me´lange, en
changeant de famille de caoutchouc ou en modifiant la ge´ome´trie de la pie`ce (co-
efficient de forme, type de sollicitation). Son comportement e´lastique non-line´aire
peut eˆtre exploite´ pour obtenir des caracte´ristiques me´caniques particulie`res [3].
Par exemple, une diminution du module d’e´lasticite´ apre`s un certain taux de com-
pression peut s’ave´rer utile pour diminuer la transmibilite´ de certaines fre´quences
transitoires.
Le comportement e´lastique non-line´aire du caoutchouc est ge´ne´ralement mode´-
lise´ comme un comportement hypere´lastique a` l’aide de lois de comportement
non-line´aires base´es sur l’e´nergie de de´formation du mate´riau [4]. De ces lois de
comportement sont issus des mode`les d’hypere´lasticite´, tels que les mode`les de
Mooney-Rivlin ou le mode`le Polynomial. Les mode`les d’hypere´lasticite´ expriment
le potentiel d’e´nergie de de´formation en fonction des invariants du mate´riau. Les
invariants sont des fonctions des ratios de de´formation du mate´riau selon ses trois
direction de de´formation principales (le ratio de de´formation est de´fini comme la
longueur finale divise´e par la longueur initiale). On obtient expe´rimentalement les
invariants en faisant des tests de caracte´risation sur le mate´riau. Quatre tests de
de´formation permettent d’obtenir des invariants : les tests d’allongement uniaxial,
e´quibiaxial, et en cisaillement pur, ainsi que le test de compression volume´trique.
Ces tests donnent des courbes de de´formation en fonction de la contrainte et sont
utilise´s ensemble pour calculer les invariants. La the´orie des invariants est pre´sente´e
a` l’Annexe I.
En plus de son comportement e´lastique non-line´aire, le caoutchouc est reconnu
pour ses proprie´te´s amortissantes, e´galement non-line´aires. On admet ge´ne´ralement
que les mode`les de viscoe´lasticite´ tels que ceux de Maxwell ou de Kelvin offrent
un bon portrait, quoi qu’incomplet, des caracte´ristiques dynamiques du mate´riau
8puisqu’ils font appel a` des e´le´ments de mode´lisation line´aires [5]. Le mode`le de
Maxwell propose un ressort line´aire et un amortisseur line´aire pose´s en se´rie pour
repre´senter le comportement du mate´riau. Le mode`le de Kelvin-Voigt, quant a` lui,
propose ces deux e´le´ments en paralle`le.
Figure 1.1 – a) Mode`le de Maxwell b) Mode`le de Kelvin-Voigt
Ces mode`les ou leurs combinaisons plus complexes restent line´aires ; ils combinent
des proprie´te´s line´aires d’e´lasticite´ et de viscosite´ [6] et ne tiennent pas compte
de l’hypere´lasticite´. Il est possible de caracte´riser un mate´riau viscoe´lastique ex-
pe´rimentalement en faisant du lissage de courbes sur des tests de fluage ou de re-
laxation. Cependant, ce ne seront que les e´le´ments line´aires du mode`le (ressort(s),
amortisseur(s)) qui seront caracte´rise´s.
A` des fins pratiques, ces mode`les sont souvent simplifie´s et adapte´s a` des cas parti-
culiers [7], c’est-a`-dire a` une fre´quence, une tempe´rature, une de´formation initiale
et une amplitude de de´formation donne´es. On exprimera les caracte´ristiques dy-
namiques de la pie`ce de caoutchouc en termes de son module complexe de raideur
dynamique (K∗) et de sa capacite´ a` dissiper l’e´nergie (Ds, tanδ). Ces caracte´ris-
tiques ne seront valables que pour un cas donne´ et devront eˆtre re´e´value´es pour
chaque autre cas traite´. La tangente de l’angle de perte (tanδ) est couramment
utilise´e pour exprimer l’amortissement en terme d’e´nergie dissipe´e. Elle exprime le
retard de phase entre la contrainte et la de´formation du mate´riau. Un mate´riau
9purement e´lastique a un angle δ nul, et un mate´riau purement visqueux a un angle
δ de 90 degre´s. Les mesures sont obtenues expe´rimentalement en soumettant des
e´chantillons du mate´riau (ge´ne´ralement un tampon) a` une charge cyclique, tout en
controˆlant la de´formation moyenne, l’amplitude de de´formation et la tempe´rature
pour qu’elles soient maintenues fixes, et en faisant varier la fre´quence pour obtenir
les caracte´ristiques souhaite´es a` diffe´rentes fre´quences. Les valeurs obtenues sont
utilise´es pour de´finir les proprie´te´s dynamiques des tampons d’ancrage plutoˆt que
les lois de comportement hypere´lastique et viscoe´lastique puisqu’elles sont attri-
bue´es a` une ge´ome´trie de tampon et a` un mate´riau spe´cifiques. Cependant, elles ne
permettent pas de faire un de´veloppement complet du produit (diffe´rentes ge´ome´-
tries, diffe´rentes de´formations) et l’optimisation des tampons d’ancrage se fait par
ite´rations.
D’autres lois de comportement simplifie´es ont e´te´ de´veloppe´es a` partir des raideurs
dynamiques et des amortissements mesure´s [7]. En utilisant un pot vibrant et une
masse pose´e au dessus d’un spe´cimen de caoutchouc a` la ge´ome´trie simple, et en
composant d’e´le´ments non-line´aires l’e´quation du mouvement de ce syste`me dy-
namique, des termes supple´mentaires d’amortissement ont e´te´ trouve´s et viennent
raffiner le mode`le line´aire. Par exemple, un mode`le non-line´aire a e´te´ construit a`
partir de l’e´quation du mouvement suivante :
mz¨ + kdynz + αz3 + cz˙ + βz˙∣z˙∣ = −my¨ (1.1)
ou` m est la masse, kdyn est la raideur dynamique (non complexe), c est le coefficient
d’amortissement, α et β sont des coefficients de´termine´s expe´rimentalement, z est
le de´placement de la masse et y est le de´placement de la base.
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Les termes α et β sont trouve´s expe´rimentalement. Ce genre de loi de compor-
tement, issue de l’e´quation du mouvement, permet de pre´dire le comportement
dynamique de tampons d’ancrage dont la ge´ome´trie est de´finie, mais ne pourrait
pas eˆtre e´tendue a` d’autres ge´ome´tries car il faudrait que les coefficient des termes
non-line´aires puissent eˆtre de´finis dans le mate´riau (sous la forme d’un module
non-line´aire) plutoˆt qu’eˆtre de´finis pour une ge´ome´trie donne´e.
1.2.2 Ge´ome´trie
La ge´ome´trie d’un tampon d’ancrage varie en fonction de la raideur qu’on souhaite
obtenir dans au moins deux directions perpendiculaires sur le tampon. En effet, un
tampon posse`de ge´ne´ralement un axe principal, le long duquel se trouvent souvent
les e´le´ments d’attache avec le moteur et le chaˆssis. L’exemple le plus simple de
ge´ome´trie d’un tampon d’ancrage est le tampon en forme de sandwich ; il s’agit
d’un corps axisyme´trique autour de l’axe principal, consitue´ de deux e´le´ments d’at-
tache et de deux plaques me´talliques, entre lesquelles se trouve une rondelle de
caoutchouc. On peut voir un exemple de cette ge´ome´trie a` la figure 1.2.
Cette ge´ome´trie donne un ratio entre la raideur en cisaillement et la raideur en
compression variant entre 0,12 et 0,2 [8]. Ce ratio est plus faible que le ratio de
0,33 qu’on trouve en the´orie entre G et E. Ceci s’explique principalement a` cause
du facteur de forme, qui bonifie la raideur en compression a` cause du caoutchouc
qui « fuit » perpendiculairement a` l’axe de compression, puisque le caoutchouc est
presque incompressible. Il est possible d’obtenir d’autres ratios selon deux axes
perpendiculaires, simplement en changeant l’orientation du tampon par rapport a`
l’axe d’application de la charge ou encore en modifiant la ge´ome´trie du tampon.
On proce`de a` une modification de la ge´ome´trie lorsqu’il est difficile d’appliquer la
charge autrement sur le tampon, ou encore parce qu’on souhaite avoir un autre
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Figure 1.2 – Tampon d’ancrage en forme de sandwich
type d’e´le´ment d’attache (un tube, par exemple). La figure 1.3 illustre quelques
exemples de ge´ome´tries utilise´es pour faire des tampons d’ancrage. Ces tampons
on des ge´ome´tries de re´volution autour de l’axe longitudinal illustre´ pour chacun
d’eux. Selon la the´orie de la re´sistance des mate´riaux [9], le module d’Young E d’un
mate´riau est environ trois fois plus e´leve´ que son module de cisaillement G. Donc,
la raideur d’un tampon de´pend de la manie`re dont le mate´riau travaille dans l’axe
de sollicitation (tension ou cisaillement).
On peut voir a` la figure 1.3 trois ge´ome´tries de tampons repre´sente´es par une vue
auxiliaire. Les hachures espace´es repre´sentent le me´tal et les hachures rapproche´es
repre´sentent le caoutchouc. Dans cette figure, le tampon de gauche est assemble´
au moteur par une de ses composantes me´talliques et il est assemble´ au chaˆssis
pas l’autre partie me´tallique. A` cause de sa ge´ome´trie, on voit qu’il travaille tant
en tension qu’en cisaillement dans son axe longitudinal (illustre´) que dans son axe
transversal (perpendiculaire a` l’axe longitudinal). Le tampon du centre est assem-
ble´ au moteur et au chaˆssis de la meˆme manie`re que le tampon de gauche (par
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ses deux composantes me´talliques). A` cause de sa ge´ome´trie, on voit qu’il travaille
principalement en tension dans l’axe longitudinal et principalement en cisaillement
dans l’axe transversal. Le tampon de droite a une ge´ome´trie cylindrique. La par-
tie externe, en caoutchouc, est inse´re´e en compression radiale dans un cylindre
me´tallique qui appartient soit au chaˆssis ou soit au moteur. Son autre e´le´ment
d’assemblage, le cylindre me´tallique interne, est assemble´ avec une tige filete´e a`
l’autre composante du ve´hicule (chaˆssis ou moteur). Ce tampon travaille principa-
lement en cisaillement dans l’axe longitudinal et a` la fois en tension et cisaillement
dans son axe transversal.
Figure 1.3 – Tampons d’ancrage de ge´ome´tries diverses
1.2.3 Disposition
Le design d’un syste`me d’ancrage du moteur repose sur le principe que les tampons
d’ancrage ont une raideur moindre que celle du chaˆssis. Ainsi, a` cause de la grande
masse du moteur, le syste`me moteur-tampons seul a des fre´quences naturelles si-
gnificativement plus basses que celles ou` le chaˆssis participe. Ce dernier, le´ger et
compose´ de me´taux, est beaucoup plus raide que l’ensemble des tampons d’ancrage.
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Les premie`res fre´quences naturelles du syste`me moteur-tampon correspondent aux
modes de mouvements rigides du moteur. Ainsi, les tampons d’ancrage doivent
avoir une raideur optimale pour bien isoler le ve´hicule des mouvements du moteur
[10]. Des tampons trop mous permettent de trop grands de´placements du mo-
teur. Le poids du moteur, estime´ a` 70 kg, cause une grande de´flexion des tampons
s’ils ne sont pas assez raides (conside´rant que pour une masse constante, la de´-
flexion est inversement proportionnelle a` la raideur). Si leur raideur est trop e´leve´e,
les fre´quences naturelles associe´es aux modes rigides du syste`me moteur-tampons
tomberont dans la plage de sollicitation du moteur, allant de 15 a` 300 Hz. Comme
l’espace disponible pour le moteur et le transfert de puissance est ge´ne´ralement
restreint, mieux vaut limiter les de´placements. Des tampons trop raides re´duisent
les de´placements du moteur, mais permettent une plus grande transmission des
vibrations entre le moteur et le chaˆssis. On estime que les fre´quences naturelles des
modes rigides du syste`me moteur-tampons devraient se trouver a` la moitie´ de la
valeur de la plus basse fre´quence d’excitation du moteur [11].
Le design du syste`me d’ancrage ne se limite pas au tampon lui-meˆme ; nous avons
vu que sa ge´ome´trie permet de choisir les caracte´ristiques dynamiques du tampon
selon trois directions orthogonales, mais encore faut-il savoir leur disposition, c’est-
a`-dire le nombre ne´cessaire de tampons, la position de chacun et leur orientation.
Afin d’optimiser tous ces parame`tres, plusieurs auteurs ont cre´e´ des mode`les ma-
the´matiques. C’est le cas de Kaul et Dhingra [10] qui optimisent les raideurs des
tampons d’ancrage pour une motocyclette sujette aux vibrations de son moteur et
a` la sollicitation de la route. Dans ce cas, la raideur dans chaque direction d’un
tampon est mode´lise´e inde´pendamment, a` l’aide d’e´le´ments line´aires de rigidite´.
Le nombre de tampons est fixe et leur position est choisie d’avance. Le mode`le ne
permet donc pas d’optimiser ces parame`tres. Toutefois, le calcul effectue´ a` l’aide
du mode`le est recommence´ pour diffe´rentes positions choisies des tampons ; meˆme
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si la position n’est pas optimale, il est possible comparer les re´sultats de chaque
position. Dans ce mode`le, la force exerce´e par le moteur est mode´lise´e selon une
seule fre´quence de re´volution, soit 4000 RPM (67 Hz). La plage des fre´quences de
re´volution du moteur n’e´tait pas entie`rement couverte, il est possible que le mo-
de`le donne de bons re´sultats pour la fre´quence de 4000 RPM, mais de mauvais
re´sultats a` d’autres fre´quences d’ope´ration. La plupart des mode`les mathe´matiques
imposent qu’il faille choisir d’avance certains parame`tres, ce qui peut limiter le
processus d’optimisation.
Le choix de positions et d’orientations des tampons d’ancrage est e´galement fait
selon certains principes de positionnement qui s’appuient sur la ge´ome´trie du mo-
teur et du chaˆssis. La litte´rature rapporte d’ailleurs a` plusieurs reprises la me´thode
de positionnement en V [12] [13] [14], qui s’applique a` des tampons d’ancrage en
forme de sandwich pour de´coupler certains modes rigides du moteur. Le couplage
apparait lorsque l’excitation d’un mode entraˆıne l’excitation d’autres modes. L’axe
e´lastique d’un tampon en sandwich se situe dans le plan forme´ par son axe de
compression et l’un de ses axes de cisaillement.
La Figure 1.4 illustre le positionnement en V. On y voit deux tampons de type
sandwich (caoutcouc pris entre deux plaques de me´tal). Ces tampons travaillent
principalement en traction-compression dans leur axe longitudinal et en cisaillement
dans leur axe transversal, ce pourquoi l’axe longitudinal est renomme´ « axe de
compression » et l’axe transversal est renomme´ « axe de cisaillement ».
Dans cette figure, on peut voir que les tampons sont place´s avec un certain angle
de sorte que leur axe de compression et leur axe de cisaillement se rencontrent. Le
moteur (non illustre´ sur la figure) est assemble´ a` la partie me´tallique supe´rieure
des deux tampons de sorte que ces parties sont lie´es rigidement.
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Figure 1.4 – Intersection des axes e´lastiques de deux tampons d’ancrage
Lorsque les deux tampons sont lie´s rigidement par une plaque me´tallique (ou par
un moteur), il existe pour eux un autre axe qui se nomme l’axe e´lastique. L’axe
e´lastique se trouve dans le plan forme´ par l’axe de compression et l’axe de cisaille-
ment et passe par leur intersection. Il est de´fini comme la somme vectorielle entre
la raideur en compression (selon l’axe de compression) et la raideur en cisaillement
(selon l’axe de cisaillement) du tampon. La particularite´ des axes e´lastiques est
qu’au point ou` ils se rencontrent, toute sollicitation exerce´e produira une re´ponse
dans la meˆme direction que cette sollicitation, c’est-a`-dire une re´ponse totalement
de´couple´e. Toute sollicitation exerce´e ailleurs dans le plan produira une re´ponse
couple´e, c’est-a`-dire une re´ponse qui ne sera pas ne´cessairement dans la meˆme di-
rection que la sollicitation. Cette particularite´ des axes e´lastiques vaut aussi pour
les sollicitations produites sous la forme de moments.
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L’utilisation des axes e´lastiques peut jouer un roˆle important dans le positionnement
du moteur. En effet, si on re´ussit a` faire co¨ıncider l’axe perpendiculaire au plan et
passant par le point de rencontre entre les deux axes e´lastiques avec l’axe principal
de rotation du moteur (rouli), on empeˆche que les modes rigides en translation du
moteur soient excite´s par la sollicitation en rotation que celui-ci exerce. Cependant,
la me´thode de positionnement en V se limite a` des syste`mes d’ancrage relativement
syme´triques. Ce calcul devient plus difficile lorsque les axes de compression et de
cisaillement se trouvent dans des plans diffe´rents.
Dans le meˆme ordre d’ide´es, certains auteurs [11] identifient deux axes important
du moteur, soit le «Torque Roll Axis » (TRA) et le «Roll Axis » (RA). Le TRA est
l’axe the´orique autour duquel tournerait le moteur sujet aux rotations du vilebre-
quin, s’il e´tait libre (c’est-a`-dire sans points d’attache). Le RA et l’axe re´el autour
duquel le moteur vibre lorsqu’il est sujet aux rotations du vilebrequin. La position
du RA de´pend de l’inertie du moteur, de la position et de la raideur des tampons
d’ancrage ainsi que de la fre´quence de l’excitation. La technique propose´e consiste
a` positionner les tampons d’ancrage de sorte que les axes TRA et RA soient le plus
rapproche´s (superpose´s) possible, ce qui diminuerait la transmission de vibrations
puisque le syste`me serait conc¸u pour re´duire la transmission de vibrations autour
des deux axes en meˆme temps. La figure 1.5 illustre les axes TRA et RA.
Une bonne isolation est e´galement effectue´e en choisissant strate´giquement les
points d’ancrage sur le chaˆssis. On pre´vile´giera par exemple les points correspon-
dant aux noeuds des de´forme´es des premiers modes sur le chaˆssis pour e´viter que
les fre´quences associe´es a` ces modes ne soient excite´s par le moteur [8].
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Figure 1.5 – TRA et RA sur le moteur
1.3 Re´colte d’e´nergie
Diverses techniques de re´colte e´nerge´tique existent et pourraient eˆtre utilise´es dans
un tampon d’ancrage. La plupart des techniques se basent sur la conversion d’e´ner-
gie me´canique en e´nergie e´lectrique. Les dispositifs de re´colte construits selon ces
techniques ont une ge´ome´trie et une taille optimise´es en fonction de l’e´nergie vibra-
toire disponible. La section suivante pre´sente les techniques de re´colte e´nerge´tique
les plus efficaces, et les mieux adaptables aux ordres de grandeur et a` la ge´ome´trie
d’un VTT.
1.3.1 Effet pie´zoe´lectrique
L’effet pie´zoe´lectrique demeure le phe´nome`ne le plus utilise´ en re´colte d’e´nergie vi-
bratoire. Cet effet est exploite´ a` l’aide de mate´riaux pie´zoe´lectriques, des cristaux,
qui ont la particularite´ de ge´ne´rer une diffe´rence de potentiel dans une direction
lorsqu’ils sont sollicite´s dans cette direction. Cette diffe´rence de potentiel se perd
lorsque la sollicitation est une charge statique, mais conserve son amplitude si la
sollicitation est une charge dynamique oscillante. On peut re´colter une quantite´
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maximale d’e´nergie lorsque le syste`me masse-pie´zoe´lectrique vibre a` sa fre´quence
naturelle. Ce type de mate´riau a un module d’e´lasticite´ tre`s e´leve´ (de l’ordre de plu-
sieurs GPa), ce qui porte la fre´quence naturelle des syste`mes masse-pie´zoe´lectrique
a` quelques kHz [15] lorsqu’ils sont utilise´s directement en traction-compression dans
sa direction polarise´e.
Comme les sources d’e´nergie vibratoire telles que les VTT produisent des sollici-
tations a` d’assez basses fre´quences, le proble`me du module d’e´lasticite´ e´leve´ des
cristaux pie´zoe´lectriques est ge´ne´ralement contourne´ en modifiant la forme du dis-
positif de re´colte e´nerge´tique pour en diminuer les fre´quences naturelles. On rap-
proche ainsi les fre´quences naturelles du dispositif de re´colte des fre´quences de
sollicitation, pour obtenir une ou plusieurs re´sonances dans le dispositif.
Dans certains cas, les dispositifs de re´colte sont conc¸us de sorte que leur premie`re
fre´quence naturelle se rapproche de la principale fre´quence de sollicitation ; on n’ex-
ploite alors qu’un seul degre´ de liberte´. C’est le cas du transducteur en forme de
cymbale [16], en forme de membrane [17] ou de type poutre [18] qui ne fonctionnent
que dans un axe et avec un seul mode. La puissance e´lectrique re´colte´e avec ces
dispositifs est de l’ordre de 30 mW avec le cymbale et de 2 mW avec la membrane.
La puissance re´colte´e de´pend de plusieurs parame`tres, tels que la constante die´lec-
trique du mate´riau pie´zoe´lectrique, le volume de mate´riau et la de´formation du
mate´riau dans le sens de sa polarisation. Sa constante die´lectrique , sa constante
pie´zoe´lectrique d et son module d’e´lasticite´ E sont des parame`tres propres au ma-
te´riau, tandis que le volume de mate´riau de´pend de la forme du dispositif et de sa
taille. La de´formation du mate´riau de´pend des proprie´te´s e´nume´re´es ci-haut ainsi
que de l’amplitude de la sollicitation applique´e et de sa fre´quence. La puissance
e´lectrique Pelec pouvant eˆtre ge´ne´re´e par un morceau de mate´riau pie´zoe´lectrique
d’aire A et d’e´paisseur h sous une sollicitation de´finie par force d’amplitude F a`







ou 0 est la constante die´lectrique sans contrainte et X est la constante die´lectrique
sous la contrainte X.
Dans d’autres cas [19], on utilise une composante interme´diaire (une bille, par
exemple) pour cre´er des impacts sur des cristaux pie´zoe´lectriques. La composante
interme´daire est sollicite´e pas la source vibratoire et se de´place en re´ponse a` cette
sollicitation. Les cristaux pie´zoe´lectriques sont installe´s dans la trajectoire de la
composante interme´diaire de sorte qu’ils l’interceptent dans son mouvement et que
cela cre´e un impact. De cette manie`re, les cristaux pie´zoe´lectriques sont excite´s a`
de plus hautes fre´quences et sont moins sujets a` eˆtre abˆıme´s puisqu’ils ne sont pas
inse´re´s directement entre deux composantes me´caniques de la source vibratoire. Par
contre, le dispositif peut eˆtre beaucoup plus encombrant. La puissance e´lectrique
re´coltable estime´e pour un tel dispositif est de l’ordre de 50 mW.
La re´colte d’e´nergie avec des mate´riaux pie´zoe´lectriques est limite´e par le fait qu’une
seule direction de de´formation cre´e un voltage. En d’autres termes, on ne peut utili-
ser le mate´riau que dans une seule direction de sollicitation. Il faudrait optimiser le
dispositif de re´colte dans le ve´hicule selon une orientation pre´cise pour qu’il conver-
tisse un maximum d’e´nergie me´canique en e´nergie e´lectrique. Aussi, les mate´riaux
pie´zoe´lectriques peuvent eˆtre sujets a` une de´polarisation s’ils sont soumis a` de trop
fortes contraintes, tempe´ratures ou champs e´lectriques. Finalement, ils sont fragiles.
Cette difficulte´ est contourne´e en cre´ant des dispositifs tels que le cymbale, mais
le risque qu’ils soient sujets a` des impacts re´pe´te´s est e´leve´ dans un ve´hicule tout
terrain.
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1.3.2 Autres dispositifs de re´colte
Outre la pie´zoe´lectricite´, on retrouve surtout des transducteurs fonctionnant par
e´lectromagne´tisme ou par effet de Villari.
Un transducteur e´lectromagne´tique fonctionne en faisant vibrer une masse magne´ti-
se´e a` l’inte´rieur d’un sole´no¨ıde, a` la fre´quence de re´sonnance du syste`me me´canique
et e´lectrique comme l’illustre la figure 1.6. Comme la masse doit eˆtre libre de vibrer
dans le sole´no¨ıde, ce dispositif ne pourrait pas eˆtre installe´ entre le moteur et le
chaˆssis. Il pourrait eˆtre pose´ sur le moteur, oriente´ selon un mode et agir comme
un amortisseur dynamique. La litte´rature rapporte des performances de l’ordre du
milliWatt [15]. La masse risque cependant d’eˆtre excite´e dans d’autres axes que
celui du sole´no¨ıde et causer des bris ou des pertes de performance.
Figure 1.6 – Dispositif de re´colte e´nerge´tique base´ sur le mouvement d’un aimant
a` l’inte´rieur d’un sole´no¨ıde
Un transducteur fonctionnant par l’effet de Villari est aussi muni d’un sole´no¨ıde.
Cependant, c’est un mate´riau magne´tostrictif qui, sous contrainte, induit le flux ma-
gne´tique dans le sole´no¨ıde. Ce type de transducteur fonctionne sous une contrainte
me´canique et pourrait eˆtre place´ entre deux composantes. Une fois encore, un seul
axe serait exploite´. Les mate´riaux magne´tostrictifs seraient cependant beaucoup
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plus rigides que le caoutchouc [20], avec des modules d’e´lasticite´ de l’ordre de 10
GPa, et le ve´hicule ne serait plus isole´ des vibrations du moteur.
1.4 Mode´lisation par e´le´ments finis
1.4.1 Mode´lisation des tampons d’ancrage
Les tampons d’ancrage sont constitue´s de me´tal et de caoutchouc. Le caoutchouc,
rappelons-le, a un comportement non-line´aire et on souhaite le mode´liser comme
tel. La litte´rature [21] rapporte d’ailleurs que la mode´lisation du caoutchouc a` l’aide
de lois de comportement non-line´aires est possible, en se´lectionnant un programme
d’analyse par e´le´ments finis capable de faire ce type de mode´lisation. ABAQUS est
un programme d’analyse par e´le´ments finis tre`s utilise´ pour l’analyse non-line´aire
car il a la capacite´ de re´aliser ce type d’analyse [21], [4].
Le mode`le de Mooney-Rivlin est un mode`le de comportement hypere´lastique sou-
vent choisi pour mode´liser le comportement non-line´aire du caoutchouc car il tient
compte des trois invariants (combinaisons mathe´matiques des trois ratios de de´for-
mation) [21],[22]. Il ne s’applique pas aux tre`s grandes de´formations du mate´riau
(supe´rieures a` 100%). Toutefois, la de´formation des tampons e´tant e´value´e a` envi-
ron 20% en usage normal, son utilisation se situe largement en dec¸a` des tre`s grandes
de´formations. La the´orie sur les invariants est pre´sente´e a` l’Annexe I.
Le partie e´lastique non-line´aire est mode´lise´e a` l’aide de lois de comportement, mais
ces lois ne mode´lisent pas l’amortissement pre´sent dans le mate´riau. L’amortisse-
ment pre´sent dans le caoutchouc est ge´ne´ralement repre´sente´ comme un amortisse-
ment viscoe´lastique [5]. Dans ABAQUS, la partie « visqueuse » de la viscoe´lasticite´
est repre´sente´e se´pare´ment de la partie « e´lastique » [23]. Il devient donc possible
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de mode´liser conjointement la non-line´arite´ de l’e´lasticite´ et la viscoe´lasticite´ du
mate´riau, le rendant ainsi viscohypere´lastique.
Les lois de comportement hypere´lastique et viscolastique sont obtenues dans ABA-
QUS en proce´dant a` des tests de caracte´risation du caoutchouc, qui sont discute´s
a` la section 1.5.
1.4.2 Mode´lisation du chaˆssis.
Le chaˆssis, essentiellement constitue´ d’acier, est un assemblage de poutres tubu-
laires soude´es. Cette constitution permet des de´placements assez e´leve´s (de l’ordre
de quelques millime`tres) mais tout de meˆme assez petits pour conside´rer que les
de´formations sont petites et restent dans le domaine line´aire e´lastique. Comme les
profile´s tubulaires sont assez minces (de 2 a` 3 millime`tres), ils sont ge´ne´ralement
mode´lise´s avec des e´le´ments de coque dans un mode`le par e´le´ments finis, ce qui
re´duit e´norme´ment le temps de calcul sans compromettre les re´sultats lors d’une
analyse modale et d’une analyse de re´ponse en fre´quence [24].
1.5 Travaux expe´rimentaux
1.5.1 Caracte´risation dynamique du syste`me moteur-tampon-chaˆssis
Les travaux expe´rimentaux servent a` de´finir les proprie´te´s dynamiques de la struc-
ture afin de pouvoir la de´finir. C’est ce qui servira a` valider le mode`le par e´le´ments
finis. Les proprie´te´s dynamiques servant a` de´finir le comportement d’une struc-
ture sont les fre´quences naturelles de la structure et la forme des modes associe´s
a` ces fre´quences naturelles. Pour trouver ces proprie´te´s dynamiques, des mesures
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doivent eˆtre effectue´es sur la structure. C’est en passant par la fonction de re´ponse
en fre´quence (FRF) qu’on arrive a` trouver les fre´quences naturelles de la structure.
Les fonctions de re´ponse en fre´quence peuvent eˆtre de´finies a` partir de l’acce´le´ration,
comme re´ponse, et de la force d’excitation comme entre´e. Ces deux parame`tres
sont aise´ment mesurables avec des acce´le´rome`tres et des capteurs de force. Dans la
litte´rature le calcul des forces induites varie d’un auteur a` l’autre. Couramment, on
utilise des impacts pour trouver les fonctions de re´ponse en fre´quence ; les impacts,
surtout s’ils sont bien re´pe´te´s, produisent une sollicitation qui couvre une plage
assez large en fre´quence [25]. En choisissant un marteau d’impact ade´quat et en
excitant la structure aux bons endroits, on peut retrouver la plupart des fre´quences
naturelles dans la plage des fre´quences sollicite´es par les impacts. Il est e´galement
possible de trouver les FRF avec d’autres types de sollicitations a` condition que
la fonction temporelle de la force soit connue, re´pe´table et qu’elle comporte une
plage de fre´quences ade´quate. Nommons ici les ondes carre´es, les dents de scie et
les « chirp » [1]. Lorsque la sollicitation en force est re´pe´table et contient une plage
de fre´quences ade´quate, elle permet de trouver plusieurs fre´quences naturelles.
1.5.2 Identification des forces
Afin de pouvoir travailler sur le mode`le par e´le´ments finis, une sollicitation, c’est-
a`-dire une entre´e, sera ne´cessaire. Cette entre´e doit eˆtre la meˆme que celle qui est
exerce´e sur le ve´hicule, inde´pendamment du reste de la structure. En pratique, cette
entre´e est la force vibratoire exerce´e par le moteur. Cette force, due au de´balan-
cement, a` la rotation du vilebrequin, au mouvement des pistons et aux explosions
dans les chambres a` combustion, de´pend simplement des composantes internes du
moteur. E´videmment, la charge entraˆıne´e fait varier cette sollicitation ; c’est pour-
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quoi le banc d’essais expe´rimental devra eˆtre quasiment aussi simplifie´ que le mode`le
par e´le´ments finis.
Certains auteurs traitent de l’identification des forces. La me´thode la plus couram-
ment utilise´es est l’identification des forces par le calcul des FRF et la mesure des
acce´le´rations [1]. La me´thode consiste a` poser des acce´le´rome`tres sur la structure et
a` l’exciter avec une force connue a` certains endroits. Le calcul des FRF est fait pour
chaque acce´le´ration mesure´e avec chaque force connue applique´e. On construit ainsi
une matrice de FRF et on utilise cette matrice pour calculer les forces exerce´es par
le moteur en utilisant les acce´le´rations mesure´es lorsque le moteur fonctionne en
re´gime permanent. Ceci permet de trouver les forces exerce´es par le moteur a` un
re´gime particulier.
Cette me´thode peut eˆtre utilise´e en mesurant autant de forces que d’acce´le´rations.
On obtient ainsi une matrice de FRF carre´e qu’on peut facilement inverser pour
calculer les forces induites ; il s’agit de la me´thode directe inverse [26].
{X¨} = [H] {F}→ {F} = [H]−1 {X¨} (1.3)
ou` X¨ est un vecteur d’acce´le´ration, H est le vecteur des FRF et F est un vecteur
de force.
Selon N. Okubo et S. Tanabe [1], cette technique donnerait des re´sultats limite´s
car plus la structure est complexe, plus il y a de re´ponses disponibles pour une
seule force. Or cette technique limite le nombre de re´ponses au nombre de forces.
Pour contrer le proble`me et ame´liorer la qualite´ des FRF, les auteurs sugge`rent
la me´thode des moindres carre´s. Cette me´thode consiste a` augmenter le nombre
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= [H]nm {F}m → {F}m = ([H∗T ]mn [H]mn)−1 [H∗T ]mn {X¨}n (1.4)
ou` n est la dimension du vecteur colonne contenant les normes des vecteurs d’acce´-
le´ration et m est la dimension du vecteur colonne contenant les normes des vecteurs
de force.
Cette me´thode est envisage´e pour l’identification des forces effectue´es par le moteur
dans le cadre de cette recherche. Cependant, cette me´thode peut amener une lacune
importante au niveau de la faisabilite´ si l’encombrement est trop important pre`s
de l’emplacement des tampons d’ancrage.
Au cours de la partie expe´rimentale de ce projet, la me´thode de l’identification
des forces sera essaye´e pour trouver les forces induites par le moteur. Cependant,
cette me´thode pourrait ne pas donner les re´sultats escompte´s et il faudra peut-eˆtre
de´velopper une autre me´thode pour mesurer les forces induites par le moteur.
1.5.3 Analyse modale
Afin de bien connaˆıtre les proprie´te´s dynamiques du syste`me moteur-tampon-
chaˆssis, une analyse modale doit eˆtre effectue´e. L’analyse modale permet d’e´va-
luer les fre´quences naturelles du syste`me dynamique. Afin que ces fre´quences soient
e´value´es, le syste`me dynamique doit eˆtre sollicite´ sur une bande de fre´quence suf-
fisamment large pour couvrir les modes susceptibles d’eˆtre excite´s par le moteur.
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On retrouve dans la litte´rature essentiellement une seule me´thode pour proce´der a`
l’analyse modale, soit l’acquisition de donne´es d’acce´le´ration a` diffe´rents endroits
sur le ve´hicule a` l’aide d’acce´le´rome`tres. Les acce´le´rations sont mesure´es a` des
endroits susceptibles d’eˆtre sujets a` un mouvement lorsque la plupart des modes
fondamentaux sont excite´s (on e´vitera ainsi les endroits susceptibles d’eˆtre des
noeuds et on pre´vile´giera les endroits susceptibles d’eˆtre des ventres). En pratique,
il est plutoˆt difficile de tomber exactement sur un noeud, alors le positionnement
des acce´le´rome`tres n’est pas trop contraignant. Si on dispose d’une sollicitation
qui couvre une bande de fre´quences assez large, la fonction de re´ponse en fre´quence
sera tout a` fait de´signe´e pour identifier les modes propres. Elle permettra e´galement
l’utilisation de la phase pour connaˆıtre la de´forme´e modale [27].
Le choix de la sollicitation sur une large bande de fre´quences permet d’identifier
plusieurs fre´quences naturelles. Ce type de sollicitation peut eˆtre reproduit avec un
marteau d’impacts ou un pot vibrant [28]. Les impacts produits avec un marteau
d’impacts couvrent ge´ne´ralement une large bande en fre´quence mais sont difficiles
a` reproduire. C’est pourquoi on doit proce´der a` du moyennage, du feneˆtrage, et
du chevauchement pour arriver a` des mesures de bonne qualite´ [26]. Les signaux
pouvant eˆtre produits avec un pot vibrant sont varie´s. On choisira plus souvent un
bruit blanc produit sur une assez longue pe´riode de temps pour qu’il couvre une
large bande de fre´quence avec une amplitude e´gale. L’inconve´nient du pot vibrant





L’objectif principal de cette maˆıtrise est de de´finir et de mode´liser le syste`me me´-
canique utilise´ pour le projet, soit un ve´hicule Prowler 2006 d’ARCTIC CAT. Le
mode`le devra eˆtre valide´ et eˆtre utilise´ pour faire des simulations.
La de´finition de ce syste`me me´canique doit eˆtre faite a` l’aide de travaux expe´-
rimentaux, qui ont pour but d’e´tudier le comportement du ve´hicule soumis a` la
sollicitation du moteur. Ces travaux re´alise´s a` l’aide d’un banc d’essais serviront
a` valider le mode`le nume´rique. Il faudra e´galement caracte´riser le caoutchouc uti-
lise´ dans les tampons d’ancrage pour valider le mode`le nume´rique ; le caoutchouc,
souvent de´fini par des lois de comportement non-line´aires, doit eˆtre mode´lise´ de
sorte que sa contribution au syste`me me´canique soit repre´sente´e fide`lement. Fina-
lement, le mode`le nume´rique valide´ servira a` faire des simulations pour tester de
nouvelles ge´ome´tries ou sollicitations sans avoir a` re´aliser ces essais expe´rimentale-
ment ; les couˆts de fabrication et de montage seront alors moindres et la conception
de meilleurs tampons d’ancrage sera plus rapide.
La validation du mode`le nume´rique devra eˆtre re´alise´e avec les re´sultats expe´ri-
mentaux. Pour cela, il faut e´tablir sur quelles bases le mode`le par e´le´ments finis et
les re´sultats expe´rimentaux peuvent eˆtre compare´s. On entend ici par base, un ou
plusieurs types d’analyses, un domaine et des quantite´s physiques.
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Lors de la re´alisation des taˆches menant a` la re´ussite des objectifs du projet, plu-
sieurs e´tudiants ont e´te´ mis a` contribution sous ma supervision. La participation
de chacun de ces e´tudiants est cite´e a` coˆte´ des taˆches sur lesquelles ils ont re´alise´
des travaux.
2.2 Objectifs expe´rimentaux
Comme il a e´te´ e´nonce´, le banc d’essais expe´rimental permettra la collecte de don-
ne´es physiques caracte´risant le syste`me dynamique moteur-tampon-chaˆssis. Ces
donne´es serviront a` ajuster et valider un mode`le par e´le´ments finis du syste`me
moteur-tampon-chaˆssis. La validation devra eˆtre faite sur la base de quantite´s phy-
siques communes au syste`me re´el et au mode`le nume´rique. Afin de valider le mode`le
par e´le´ments finis, il faut donc re´aliser les taˆches suivantes sur le banc d’essais :
Taˆche 1.1 De´crire le banc d’essais et identifier ses principales composantes, ainsi
que leur emplacement (M. Lavoie) ;
Taˆche 1.2 De´terminer les donne´es a` acque´rir (lieu, unite´s) (M. Lavoie) ;
Taˆche 1.3 Concevoir le montage du banc d’essais (E. Lorrain, S. Rioux)
Taˆche 1.4 Instrumenter le banc d’essais en fonction des donne´es a` recueillir (M.
Lavoie, S. Rioux) ;
Taˆche 1.5 Proce´der a` l’acquisition des donne´es (M. Lavoie, J. Chamberland-Lauzon,
A. Fillon) ;
Taˆche 1.6 Traiter et analyser les donne´es (A. Fillon, M. Lavoie, J. Chamberland-
Lauzon) ;
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Taˆche 1.7 Identifier les principales caracte´ristiques du ve´hicule (fre´quences natu-
relles, modes propres) (M. Lavoie) ;
Taˆche 1.8 Obtenir une sollicitation proche de la sollicitation re´elle exerce´e par le
moteur sur le syste`me moteur-tampons-chaˆssis (A. Fillon, M. Lavoie) ;
2.3 Objectifs de la caracte´risation du caoutchouc
La caracte´risation du caoutchouc a pour but d’obtenir un mode`le de comportement
semblable au comportement re´el du caoutchouc. Ce mode`le, de´fini par des lois de
comportement, fera partie du mode`le d’analyse par e´le´ments finis. Pour obtenir les
caracte´ristiques me´caniques du caoutchouc, il faudra :
Taˆche 2.1 Identifier les caracte´ristiques statiques et dynamiques non-line´aires qui
peuvent eˆtre utilise´es dans ABAQUS pour de´finir un mate´riau tel que
le caoutchouc (M. Lavoie) ;
Taˆche 2.2 Mesurer les proprie´te´s me´caniques statiques du caoutchouc (M. La-
voie) ;
Taˆche 2.3 Mesurer les proprie´te´s dynamiques du caoutchouc (M. Lavoie) ;
Taˆche 2.4 Re´aliser une analyse modale sur le tampon d’ancrage re´el (M. Lavoie) ;
Taˆche 2.5 Traiter et analyser les donne´es et les rendre utilisables dans le logiciel
ABAQUS (M. Lavoie) ;
Nous verrons au Chapitre 5 la raison qui motive le choix d’ABAQUS comme pro-
gramme d’analyse par e´le´ments finis.
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2.4 Objectifs de la mode´lisation par e´le´ments finis
Une fois le mode`le par e´le´ments finis valide´, il servira a` faire des simulations. Ces
simulations permettront de de´terminer la manie`re dont les tampons d’ancrage dis-
sipent l’e´nergie vibratoire du moteur, les principales contraintes et de´formations
qu’ils subissent ainsi que leurs zones les plus sollicite´es. Pour arriver a` ce re´sultat,
il faudra donc :
Taˆche 3.1 Obtenir des mode`les nume´riques tridimensionnels (conception assis-
te´e par ordinateur) (CAO) des composantes me´caniques du syste`me
moteur-tampon-chaˆssis (S. Rioux) ;
Taˆche 3.2 Si ne´cessaire, modifier ces mode`les CAO afin qu’ils soient fonctionnels
pour une simulation par e´le´ments finis (M. Lavoie, S. Rioux) ;
Taˆche 3.3 Pour chaque composante, choisir (M. Lavoie, S. Rioux, H. Jonarivelo
Tsytanandahy) :
• le mate´riau et son mode`le ;
• le type l’e´le´ments ;
• le type de maillage ;
• la grosseur du maillage ;
• son interaction avec les autres composantes ;
• ses conditions aux rives.
Taˆche 3.4 Mailler le mode`le en entier (S. Rioux, M. Lavoie, H. Jonarivelo Tsyta-
nandahy) ;
Taˆche 3.5 Proce´der a` une analyse modale (H. Jonarivelo Tsytanandahy, N. Schnei-
der) ;
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Taˆche 3.6 Mode´liser et nume´riser la sollicitation du moteur obtenue expe´rimenta-
lement (N. Schneider, M. Lavoie) ;
Taˆche 3.7 Proce´der a` des simulations (H. Jonarivelo Tsytanandahy, N. Schneider,
M. Lavoie) ;
Taˆche 3.8 Comparer les re´sultats des simulations aux donne´es expe´rimentales (M.
Lavoie, N. Schneider) ;
Taˆche 3.9 Au besoin, ajuster le mode`le par e´le´ments finis a` partir des re´sultats de
la comparaison (M. Lavoie, N. Schneider) ;
Taˆche 3.10 Ite´rer et valider ;




3.1 Description du banc d’essais
3.1.1 Composantes
Le ve´hicule e´tudie´, lorsqu’il est en fonction, comprend un moteur, quatre tampons
d’ancrage, un chaˆssis, une transmission, des suspensions et des roues, son habillage,
ses composantes e´lectriques, ses composantes me´caniques, ainsi que ses commodite´s
usuelles (sie`ges, valise, etc.) La figure 3.1 illustre le banc d’essais et ses composantes
restantes.
Comme cette e´tude est porte´e sur les tampons d’ancrage, le banc d’essais est consti-
tue´ de sorte que tous les mouvements et sollicitations du ve´hicule qui proviennent
de l’exte´rieur (outre ceux provenant du moteur) soient e´limine´s. Ainsi, on alle`ge le
contenu des donne´es pour qu’il soit concentre´ uniquement sur le moteur. Comme
les tampons d’ancrage sont attache´s au moteur et au chaˆssis, les roues et les sus-
pensions ont e´te´ retire´s, afin que le chaˆssis puisse reposer sur des supports rigides
ancre´s dans le sol. Les mouvement du chaˆssis seront alors conside´re´s comme abso-
lus. Toutes les pie`ces n’entrant pas dans le fonctionnement du moteur et n’y e´tant
pas connecte´es ont e´galement e´te´ retire´es du ve´hicule, car elles auraient gravement
alourdi le mode`le par e´le´ments finis tout en ne modifiant rien a` la sollicitation pro-
duite par le moteur. On a ainsi retire´ du ve´hicule son habillage, ses sie`ges, sa valise,
etc. La transmission est reste´e car sans elles il aurait e´te´ de´licat d’ajuster le re´gime
du moteur a` une re´volution de´termine´e car il aurait e´te´ pratiquement a` vide.
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Figure 3.1 – Banc d’essais : on peut voir que sur le chaˆssis, plusieurs composantes
me´caniques restent, telles que les roues, le tuyau d’e´chappement, et meˆme certaines
parties de la carrosserie et de l’habitacle.
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3.1.2 Assemblage
Le syste`me moteur-tampon-chaˆssis est donc constitue´ du moteur, des supports du
moteur, des tampons d’ancrage, du chaˆssis, de supports rigides fixant le chaˆssis
au sol, ainsi que des diverses composantes me´caniques et e´lectriques e´nonce´es a` la
section pre´ce´dente. Conside´rons pour le moment l’assemblage entre les tampons et
le moteur. La figure 3.2 illustre le mode`le CAO de l’assemblage moteur-tampon-
chaˆssis. Le moteur n’est pas visible sur la figure mais il est rigidement lie´ aux
supports a` moteur. (Les compostantes de l’assemblage sont mieux visibles sur le
mode`le CAO qu’en photo.)
Figure 3.2 – Mode`le CAO de l’assemblage entre les tampons, les supports a` moteur
et le chaˆssis
Le moteur est fixe´ rigidement a` deux pie`ces me´talliques, les supports du moteur, qui
sont fixe´s aux tampons. La ge´ome´trie, l’orientation et la position des tampons ex-
pliquent la pre´sence de ces supports moteur car il aurait e´te´ impossible d’assembler
l’ensemble moteur-tampons au chaˆssis si les tampons avaient e´te´ fixe´s directement
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au moteur. On ignore pour le moment l’influence de la raideur des supports de
moteur sur la raideur globale du syste`me moteur-tampons-chaˆssis. Cette influcence
pourrait se manifester par une variation plus ou moins importante des fre´quences
naturelles et des de´forme´es modales. Cela pourrait par conse´quent influencer la
re´ponse en fre´quence. Les tampons sont fixe´s a` ces pie`ces me´talliques a` l’aide d’une
tige filete´e qui la retient sur la plaque la plus large du tampon (voir la ge´ome´trie
du tampon a` la figure 3.3).
Les tampons sont fixe´s au chaˆssis a` l’aide d’une tige filete´e, qui retient la plaque la
moins large du tampon au fond des compartiments pre´vus a` cet effet sur le chaˆssis.
Le chaˆssis est supporte´ par des fixations rigides a` l’aide de boulons, c’est-a`-dire de la
meˆme manie`re qu’il e´tait supporte´ par la suspension du ve´hicule lorsque ce dernier
e´tait entie`rement assemble´. De cette manie`re, on s’assure de reproduire les meˆmes
conditions aux rives que lorsque le chaˆssis e´tait fixe´ aux suspensions, a` l’exception
que les supports ne peuvent pas bouger l’un par rapport a` l’autre, puisqu’ils sont
fixe´s au sol. Cependant, ces meˆmes conditions seront reproduites dans le mode`le
par e´le´ments finis.
Il y a au total quatre tampons d’ancrage qui supportent le moteur. Les deux tam-
pons situe´s a` l’avant du ve´hicule sont oriente´s de la meˆme manie`re par rapport
au re´fe´rentiel du ve´hicule. C’est aussi le cas des deux tampons situe´s a` l’arrie`re.
Pour bien illustrer la disposition des capteurs, il faut d’abord de´finir les syste`mes
d’axes utilise´s. La figure 3.3 illustre le re´fe´rentiel du tampon. La figure 3.4 illustre
les syste`mes d’axes utilise´s par rapport au chaˆssis. La figure 3.5 illustre le syste`me
d’axes du moteur en relation avec le syste`me d’axe du chaˆssis. Les syste`mes d’axes
de disposition des tampons sur le chaˆssis (figure 3.4 b) et c) ) sont les meˆmes du
coˆte´ moteur et du coˆte´ chaˆssis. Autrement dit, si on fait re´fe´rence a` l’acce´le´ration
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du tampon selon l’axe p du coˆte´ du moteur, il s’agit du meˆme axe p que du coˆte´
du chaˆssis.
Figure 3.3 – Re´fe´rentiel d’un tampon d’ancrage : Z est son axe longitudinal, R son
axe radial et θ son axe angulaire.
D’abord, le re´fe´rentiel d’un tampon, qui est de´fini par le syste`me d’axes a` la Figure
3.3, est en coordonne´es polaires. L’axe Z, qui est l’axe principal du tampon, est
oriente´ selon le sens de de´formation en traction-compression du tampon. Son sens
positif se situe du coˆte´ du tampon ou` la plaque me´tallique est la plus large, soit du
coˆte´ dirige´ vers le moteur lorsqu’il est assemble´.
Ensuite, le re´fe´rentiel du ve´hicule est de´fini par le syste`me d’axes a` la figure 3.4 a).
L’axe A pointe vers l’avant du ve´hicule, l’axe H pointe vers le haut du ve´hicule et
l’axe D vers la droite du ve´hicule. Ce syste`me d’axes servira surtout a` repe´rer les
de´forme´es modales du moteur et du chaˆssis.
Viennent ensuite deux paires de syste`mes de coordonne´es qui de´finissent la disposi-
tion des tampons sur le ve´hicule et qui distinguent l’avant et l’arrie`re de celui-ci. On
peut voir ces syste`mes de coordonne´es a` la Figure 3.4. Ces deux paires de syste`mes
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Figure 3.4 – Re´fe´rentiels du chaˆssis : a) Re´fe´rentiel du chaˆssis par rapport au
ve´hicule. H, le haut du ve´hicule, A, l’avant et D la droite. b) Re´fe´rentiel des
tampons d’ancrage a` l’arrie`re du chaˆssis. c) Re´fe´rentiel des tampons d’ancrage a`
l’avant du chaˆssi ; p co¨ıncide avec l’axe Z du tampon, s co¨ıncide avec l’axe R du
tampon, d est orthogonal aux axes p et s.
38
Figure 3.5 – Re´fe´rentiel du moteur : P , l’axe du piston, L, l’axe late´ral co¨ıncidant
avec l’axe D du chaˆssis, et A, l’axe avant du moteur. P et A sont dans le plan
forme´ par les axes H et A du chaˆssis mais ne sont pas espace´s de 90 degre´s.
de coordonne´es ont un axe co¨ıncidant avec l’axe Z du tampon, tout en de´finissant
son orientation sur le ve´hicule. Ainsi, nous retrouvons les quatre syste`mes de coor-
donne´es en b) et c). Leur axe p est aligne´ avec l’axe Z du tampon et est paralle`le
au plan forme´ par les axes A et H du ve´hicule. Leur axe s co¨ıncide avec l’axe R
du tampon, toujours dans le plan forme´ par les axes A et H du ve´hicule. Leur
axe d est paralle`le a` l’axe D du ve´hicule et dans le meˆme sens que cet axe. Ces
quatre syste`mes de coordonne´es seront ne´cessaires pour orienter les capteurs lors
de la prise de mesures (car, on le verra dans le section sur l’instrumentation, les
capteurs devront eˆtre oriente´s selon les tampons et non selon le ve´hicule.)
3.1.3 Conception des supports de chaˆssis
Les supports de chaˆssis ont e´te´ conc¸us afin de supporter le chaˆssis de la meˆme
manie`re que le faisaient les suspensions, tout en e´tant suffisamment rigides pour ne
pas eˆtre entraˆıne´s par le moteur. La figure 3.6 montre le mode`le CAO des supports
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et du chaˆssis assemble´s. Compose´s d’acier, leur structure de plaques soude´es leur
donne une grande rigidite´. Les trous sur les bases permettent de les fixer au sol a`
l’aide de vis. Ces supports ont e´te´ visse´s a` un sol de be´ton, pour s’assurer de leur
immobilite´. Leur premie`re fre´quence naturelle avec le poids du syste`me moteur-
tampon-chaˆssis se situe a` plus de 140 Hertz, ce qui permet d’affirmer qu’ils ne
seront pas excite´s par les fre´quence d’excitation du moteur et leurs quatre premie`res
harmoniques sous les 2000 RPM. (Nous verrons plus tard que l’excitation utilise´e
sera sous les 2000 RPM).
Figure 3.6 – Supports de chaˆssis en gris et chaˆssis en vert
3.2 Donne´es a` acque´rir
L’instrumentation du banc d’essais passe ne´cessairement par une bonne connais-
sance des donne´es qu’on doit acque´rir. Il faut savoir quel type de donne´es sont
ne´cessaires pour chaque type d’analyse qu’on souhaite exe´cuter. Dans cette sec-




Le mode`le nume´rique sera re´alise´ a` l’aide d’e´le´ments finis, dans le logiciel ABAQUS.
Ce logiciel permet de faire plusieurs types d’analyses dynamiques (modale, harmo-
nique, ale´atoire, transitoire). Pour qu’il soit juge´ valable, le mode`le par e´le´ments
finis doit au minimum avoir les meˆmes fre´quences naturelles que le banc d’essais,
et ces fre´quences doivent eˆtre associe´es aux meˆmes de´forme´es modales. L’analyse
modale est alors toute indique´e pour faire une premie`re validation. On trouvera
dans cette analyse les modes associe´s aux mouvements rigides du moteur, dont les
fre´quences sont ge´ne´ralement basses (entre 0 et 30 Hz, rappelons le) et les modes
associe´s au mouvement flexible du chaˆssis, dont les fre´quences sont un plus e´leve´es
(au dela` de 40 Hz). Ces ordres de grandeur peuvent e´videmment varier en fonction
du syste`me dynamique. L’analyse modale permettra donc de faire une premie`re ap-
proximation du mode`le par e´le´ments finis par rapport au banc d’essais. On estime
que la sollicitation du moteur seule pourrait ne pas eˆtre suffisante pour exciter e´ga-
lement un grand nombre de modes, meˆme a` basse fre´quence, pour l’analyse modale.
En effet, plus le contenu fre´quentiel de l’excitation est e´tendu et ce dans les trois
axes orthogonaux, et mieux les modes propres de la structure pourront eˆtre identi-
fie´s. Or l’excitation produite par un moteur cible ge´ne´ralement certaines fre´quences
assez pre´cises sur la plage d’utilisation du moteur, plus quelques harmoniques, ce
qui laisse une grande proportion des fre´quences non excite´es. Par exemple, un mo-
teur tournant a` 3000 rpm ge´ne´rerait une excitation a` 50 Hz, et des harmoniques a`
100, 150, 200 Hz et plus. L’analyse modale de la structure moteur-tampons-chaˆssis
aurait donc tout inte´reˆt a` eˆtre faite a` l’aide d’une sollicitation ayant un grand
contenu fre´quentiel, telle que des impacts.
Une validation plus comple`te du mode`le par e´le´ments finis se traduirait par un
mode`le qui prendrait une entre´e (sollicitation) mesure´e et dont la sortie (re´ponse)
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serait tre`s semblable a` la sortie mesure´e correspondante. Avec l’analyse modale,
ces sollicitations ne sont pas identifie´es. Il faudrait donc reconstituer la sollicitation
exerce´e par le moteur sur le syste`me me´canique et connaˆıtre la re´ponse a` cette
sollicitation. Les tests d’impacts effectue´s pour connaˆıtre les caracte´ristiques mo-
dales de la structure pourraient avoir une autre utilite´, soit celle de reconstituer
la sollicitation effectue´e par le moteur sur la structure a` l’aide de fonctions de
re´ponse en fre´quence (FRF). La validation du mode`le serait comple`te si les sor-
ties re´elles et simule´es e´taient semblables pour une meˆme sollicitation du moteur
(on parle ici d’une analyse de re´ponse en fre´quence pour un syste`me force´). Par
contre, l’encombrement pourrait faire e´chouer la me´thode des FRF, ce pourquoi
on essaiera e´galement de constituer la sollicitation du moteur a` l’aide de capteurs
qui mesureront directement cette sollicitation. Pour valider le mode`le, il nous faut
donc recueillir la sollicitation du moteur et la re´ponse du syste`me moteur-tampon-
chaˆssis a` cette sollicitation. Comme il a e´te´ mentionne´ au paragraphe pre´ce´dent, la
sollicitation du moteur cible certaines fre´quences assez pre´cices, donc pour faire la
validation du mode`le a` l’aide de la sollicitation du moteur, une analyse harmonique
pourrait eˆtre effectue´e dans ABAQUS.
3.2.2 Quantite´s physiques
Il faut d’abord e´tablir a` partir de quelles quantite´s physiques le ve´hicule (syste`me
moteur-tampon-chaˆssis) et son mode`le peuvent eˆtre compare´s.
En principe, l’entre´e, ou sollicitation exerce´e sur la structure, est une force qui
pourra eˆtre reconstitue´e a` l’aide des FRF ou a` l’aide de capteurs de forces. Comme il
serait difficile de mesurer a` quel endroit exactement les forces du moteur d’exercent
sur celui-ci, on de´composera les forces en de´terminant leurs composantes sur les
tampons d’ancrage ; on pose alors l’hypothe`se que le moteur est isole´ du reste du
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ve´hicule et repose seulement sur les tampons d’ancrage. Si cette hypothe`se est
re´aliste, on reconstituera en principe la totalite´ de la force exerce´e par le moteur
tout en reportant les moments de force directement sur les tampons d’ancrage. De
plus, on pourra comparer la force reconstitue´e par les FRF et les forces mesure´es
directement sur les tampons a` l’aide des capteurs de force, qui devraient diffe´rer
uniquement de par l’inertie du moteur en mouvement.
La sortie, ou re´ponse, peut eˆtre mesure´e sous la forme d’un de´placement, d’une
vitesse ou d’une acce´le´ration. Il est ge´ne´ralement plus aise´ de mesurer une sortie en
acce´le´ration. De plus, l’inte´gration d’un signal d’acce´le´ration donne ge´ne´ralement
un meilleur re´sultat que la diffe´rentiation d’un signal de vitesse ou de de´placement.
Le fait de connaˆıtre les vitesses de part et d’autre du tampon me`neraient au cal-
cul de l’e´nergie dissipe´e dans le tampon. En connaissant l’acce´le´ration a⃗, la force
exerce´e par le moteur sur les tampons d’ancrage F⃗ et la force transmise par le
moteur sur les tampons d’ancrage F⃗T , il sera possible d’extraire un e´quivalent de
masses modales propre au moteur puisque la force et l’acce´le´ration sont directement
proportionnelles.
Dans le cas des entre´es et des sorties, les donne´es pourront eˆtre traite´es sous forme
de spectres en fre´quence. Des spectres de forces et d’acce´le´rations serviront a` cal-
culer des FRF, a` identifier les forces exerce´es par le moteur et a` valider le mode`le
nume´rique.
3.2.3 Organisation des donne´es
Afin d’obtenir des donne´es du coˆte´ du moteur et du chaˆssis, il faut diffe´rencier ces
deux coˆte´s, meˆme s’ils ne sont se´pare´s que par quelques millime`tres de caoutchouc.
Ainsi, on nommera « coˆte´ moteur » la partie me´tallique du tampon qui est du
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coˆte´ du moteur, et « coˆte´ chaˆssis » la partie me´tallique du tampon qui est du coˆte´
du chaˆssis. D’autres points sur le moteur pourraient e´galement servir a` obtenir
les de´forme´es modales rigides du moteur, mais les points situe´s sur le haut du
tampon sont les plus e´loigne´s dans un plan horizontal, ce qui permet d’avoir une
meilleure pre´cision sur les donne´es. De plus, les donne´es prises sur un coˆte´ du
tampon pourront eˆtre compare´es avec celles de l’autre coˆte´, ce qui permettra de
faire des de´ductions sur la manie`re dont le tampon se de´forme pour certains modes.
On pose dans ce cas l’hypothe`se que le moteur et ses liens d’attachement aux
tampons sont beaucoup plus rigides que les tampons.
Les donne´es d’acce´le´ration prises du « coˆte´ moteur » traduiront le mouvement
absolu du moteur (qui contient le mouvement du chaˆssis) et les donne´es prises du
« coˆte´ chaˆssis » traduiront le mouvement absolu du chaˆssis. Il faudra au minimum
trois points sur le moteur et trois points sur le chaˆssis pour pouvoir de´duire le
minimum d’informations requises concernant les de´forme´es modales (a` savoir s’il y
a une correspondance en trois dimensions entre le banc d’essais et le mode`le par
e´le´ments finis). Ces trois points ne doivent pas eˆtre coline´aires.
Quant aux donne´es de forces, celles-ci devront eˆtre acquises du coˆte´ du moteur.
Puisque le moteur est soutenu par 4 tampons, il faudra mesurer les forces du moteur
en quatre points, qui sont bien suˆr situe´s sur les tampons, tant pour la me´thode
des FRF que pour la me´thode de mesure avec les capteurs de force. Omettre un
tampon signifierait de ne pas avoir des donne´es de forces comple`tes.
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3.3 Instrumentation du banc d’essais
3.3.1 Syste`mes d’acquisition
Deux syste`mes d’acquisition ont e´te´ utilise´s pour acque´rir les donne´es ; un syste`me
d’enregistrement des donne´es temporelles et un analyseur en fre´quence.
L’enregistrement des donne´es temporelles s’est fait avec un ordinateur de type
PXI de National Instruments, muni de plusieurs cartes d’acquisition a` huit canaux.
Plusieurs tentatives ont e´te´ faites pour re´aliser un programme d’acquisition capable
d’acque´rir simultane´ment avec plusieurs cartes, mais ces tentatives ont e´choue´ par
manque de ressources informatiques et de temps. Un de´lai de quelques millisecondes
entre les cartes aurait cre´e´ un de´phasage entre les donne´es, qui aurait e´te´ significatif
bien avant les 100 Hz. Il a donc e´te´ de´cide´ de construire le programme d’acquisition
de sorte qu’il fonctionne avec une seule carte, donc avec un maximum de huit
canaux. Les forces mesure´es avec les capteurs de force ainsi que les acce´le´rations
correspondantes ont e´te´ mesure´es avec ce syste`me d’acquisition.
L’acquisition des donne´es a` l’aide de l’enregistreur de donne´es temporelles est faite
en re´gime permanent pour permettre l’analyse de la re´ponse en fre´quence dans le
programme d’e´le´ments finis ; il faut pour cela que les entre´es sous forme spectrale
soient stationnaires et c’est le cas lorsque l’acquisition est faite en re´gime per-
manent. On conc¸oit que l’excitation produite par le moteur contiendra plusieurs
fre´quences (a` cause des harmoniques) et le contenu des entre´es comme celui des
sorties devra eˆtre analyse´ et compare´ dans le domaine fre´quentiel.
Le programme d’acquisition a e´te´ conc¸u pour acque´rir les donne´es a` une fre´quence
d’acquisition de 3000 Hz, pendant un laps de temps de 5 secondes. La fre´quence
de 3000 Hz a e´te´ choisie car la vitesse de rotation maximale du moteur est de 8000
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RPM, soit 133 Hz (on souhaitait se rendre a` 8000 RPM dans les mesures mais
on verra plus loin que pour des raisons techniques, cette vitesse de re´volution du
moteur a e´te´ limite´e). En laissant assez d’espace sur la plage fre´quentielle pour
contenir la seconde harmonique de cette fre´quence, soit 266 Hz, et en multipliant
cette fre´quence par 10 pour avoir une bonne repre´sentation temporelle du signal,
on obtient 2660 Hz. Pour faciliter le traitement des donne´es, on arrondit cette
fre´quence a` 3000 Hz. La carte d’acquisition permet d’e´chantillonner juqu’a` plus
de 10 kHz, mais les fichiers de donne´es seraient alors trop volumineux, ce qui
ralentirait le traitement de ces donne´es. C’est d’ailleurs pour cette raison que le
temps d’e´chantillonnage est limite´ a` 5 secondes.
L’analyseur en fre´quence (OROS, mode`le OR38) a e´te´ mis a` notre disposition
beaucoup plus tard. Cet appareil d’acquisition a permis l’acquisition de donne´es a`
16 canaux et a re´duit e´norme´ment le temps de traitement des donne´es. Ce syste`me
a e´te´ utilise´ pour mesurer les impacts et les acce´le´rations re´sultant des impacts,
a` faire le traitement de toutes ces donne´es et a` calculer les fonctions de re´ponse
en fre´quence. L’analyse modale est donc re´alise´e e´galement avec l’analyseur en
fre´quences.
3.3.2 Capteurs
Afin de reconstituer les mouvements du banc d’essais, des acce´le´rome`tres triaxiaux
(mode`le 356A16 de PCB) ont e´te´ utilise´s. Le fait d’utiliser des acce´le´rome`tres
triaxiaux permet de s’assurer que les donne´es sont acquises le long de trois axes
orthogonaux. Ainsi, si la projection des donne´es dans un autre syste`me d’axe est
ne´cessaire, on s’assurera de ne pas amplifier ou diminuer certaines valeurs par rap-
port a` d’autres. Ces acce´le´rome`tres ont une plage d’utilisation comprise entre 1 et
5000 Hz en fre´quence, et entre ± 50g en amplitude, ce qui convient aux mesures qui
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ont e´te´ effectue´es ; les fre´quences d’inte´reˆt se situent entre 1 et 500 Hz en fre´quence
(et moins pour les modes rigides du moteur) et entre ± 30g en amplitude.
D’autres acce´le´rome`tres, cette fois uniaxiaux, ont e´te´ utilise´s pour la me´thode
des FRF. Ceux-ci se sont ajoute´s aux acce´le´rome`tres triaxiaux pour augmenter
le nombre de re´ponses disponibles. Un de ces acce´le´rome`tres a e´galement e´te´ place´
sur le marteau d’impacts et celui-ci a e´te´ calibre´ comme un capteur de force en
ajoutant un gain e´gal a` la masse du marteau d’impacts. Ces acce´le´rome`tres uni-
axiaux ont les meˆmes proprie´te´ d’acquisition (plage de fre´quences, amplitudes) que
les acce´le´rome`tres triaxiaux.
Figure 3.7 – Mode`le d’acce´le´rome`tre utilise´ : 356A16 de PCB
Pour mesurer directement les forces ge´ne´re´es par le moteur en marche, des capteurs
de forces triaxiaux ont e´te´ utilise´s. Le mode`le retenu est le 260A02 de PCB. Ces
capteurs de force ont une plage d’utilisation comprise entre 0,01 et 90000 Hz, en
fre´quence, et entre ± 4450 N, en amplitude. Les amplitudes de force du moteur en
marche e´taient e´value´es a` moins de 2000 N en amplitude avant les essais, et les
fre´quences sont les meˆmes que pour les acce´le´rome`tres.
Figure 3.8 – Mode`le de capteur de forces utilise´ : 260A02 de PCB
Les fiches techniques de ces capteurs sont disponibles a` l’Annexe C.
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3.3.3 Disposition des capteurs
3.3.3.1 Mesure des forces a` l’aide des capteurs de force
Comme on l’a mentionne´ dans la revue bibliographique, l’identification des forces
pouvait s’ave´rer proble´matique avec la me´thode des FRF, ce pourquoi une tech-
nique diffe´rente a e´te´ de´veloppe´e. Cette technique est base´e sur l’utilisation d’ac-
ce´le´rome`tres et de capteurs de force.
L’identification des forces a` l’aide de capteurs de forces a pour inconve´nient de
mesurer la force transmise FT plutoˆt que la force induite F (force exte´rieure). La
figure 3.9 montre, pour un syste`me me´canique a` un degre´ de liberte´, comment la
mesure faite par un capteur de force mesure la force transmise. Pour ce syste`me, k
repre´sente la constante de raideur du ressort, c repre´sente le coefficient d’amortisse-
ment visqueux de l’amortisseur, m repre´sente la valeur de la masse, et x repre´sente
le de´placement de la masse. Ses de´rive´es par rapport au temps sont x˙, la vitesse, et
x¨, l’acce´le´ration. L’amplitude de la force transmise de´pend du syste`me me´canique
comme le montre l’e´quation 3.2 puisque l’amplitude du de´placement et de la vitesse
de´pendent du syste`me me´canique (c, k, m). La force induite est inde´pendante.
Figure 3.9 – Capteur de forces pose´ sur un syste`me a` 1 ddl
F = kx + cx˙ +mx¨ (3.1)
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FT = kx + cx˙ (3.2)
F = FT +mx¨ (3.3)
L’e´quation 3.1 montre l’e´quation du mouvement associe´e au syste`me me´canique de
la figure 3.9. On comprend donc que pour reconstituer la force induite F , il faut
connaˆıtre la masse et l’acce´le´ration du syste`me a` un degre´ de liberte´, comme le
montre l’e´quation 3.3. Dans un syste`me dynamique a` plusieurs degre´s de liberte´,
l’identification des forces n’est pas aussi simple puisque la masse seule ne peut
plus repre´senter correctement l’inertie du syste`me dynamique. On parlera alors de
masses et d’inerties e´quivalentes pour chaque mode de vibration.
Dans le cas de la mesure des forces avec les capteurs de force (plutoˆt qu’avec
la me´thode des FRF), l’acce´le´ration doit eˆtre mesure´e le plus pre`s possible des
capteurs de force. Pour ce faire, de petits trous ont e´te´ faits tre`s pre`s du tampon
d’ancrage sur les plaques de positionnement et c’est ainsi que les acce´le´rome`tres
ont pu eˆtre pose´s.
Pour obtenir des donne´es significatives par rapport a` la ge´ome´trie, les capteurs de
force et les acce´le´rome`tres ont e´te´ place´s de sorte que leurs axes co¨ıncident avec les
re´fe´rentiels illustre´s a` la figure 3.4 b) et c). Si l’axe d’un capteur est dans le sens
ne´gatif d’un axe du re´fe´rentiel, les donne´es seront par la suite multiplie´es par -1.
La pose des capteurs de force a ne´cessite´ un travail de conception. En effet, ces
capteurs doivent mesurer la force exerce´e par le moteur sur les tampons, et donc se
retrouver au-dessus des tampons (coˆte´ moteur) mais l’encombrement s’est trouve´
trop important pour pouvoir poser simultane´ment le capteur de force et le tampon
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d’ancrage. Sachant que les forces exerce´es par le moteur sont conside´re´es comme
des entre´es (c’est un syste`me force´) on a conclu que l’absence du tampon n’af-
fecterait pas la force exerce´e par le moteur ; cela n’affecterait que la re´ponse. En
effet, les forces vibratoires exerce´es par le moteur proviennent des explosions de
carburant, du mouvement des pistons et des composantes internes ainsi que des
de´balancements. Si le moteur ope`re dans les meˆmes conditions internes, il devrait
exercer les meˆmes forces vibratoires inde´pendemment du syste`me d’ancrage. Ainsi
a-t-on de´cide´ d’e´liminer le tampon d’ancrage du syste`me moteur-tampon-chaˆssis
pour pouvoir mesurer la force vibratoire exerce´e par le moteur. Il est important de
souligner que si les capteurs de forces se trouvent entre le moteur et le chaˆssis pour
mesurer les forces, alors les forces mesure´es seront les forces exerce´es par le moteur
ainsi que l’inertie du moteur en mouvement. Il est donc ne´cessaire de mesurer a`
nouveau les acce´le´rations dans ce cas puisque le syste`me dynamique est change´ et
qu’elles ne seront pas les meˆmes ; ces acce´le´rations, multiplie´es par la masse du
moteur approxime´e a` cet endroit et converties en inerties, devront eˆtre de´duites de
la force mesure´e pour obtenir la force exerce´e par le moteur. Elles doivent donc
eˆtre mesure´es simultane´ment avec la force comment le montrent les e´quations 3.2
et 3.3.
Fait a` noter, ces inerties sont des inerties en translations, c’est-a`-dire des acce´le´ra-
tions line´aires multiplie´es par des masses. Bien que les rotations du moteur puissent
eˆtre obtenues avec les composantes en translations par des e´quations de contrainte
entre les positions des masses, rien n’indique que la valeur des masse et leur po-
sition ne reconstitue l’inertie en rotation du moteur. On verra un peu plus loin,
a` l’analyse des donne´es, comment les inerties en rotation ont e´te´ approxime´es et
quelles sont les forces et les lacunes de cette me´thode.
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Aussi, puisque le moteur est attache´ au chaˆssis par sa transmission, il est probable
que des masses et des forces transmises ne soient pas conside´re´es dans ce type de
mesure.
Figure 3.10 – Capteurs pose´s : on peut voir ici un capteur de force pose´ a` la place
normalement occupe´e par un tampon d’ancrage. Un acce´le´rome`tre est place´ tout
pre`s, dans le meˆme re´fe´rentiel que le capteur de forces, pour mesurer l’acce´le´ration
le plus pre`s possible de ce dernier.
Comme le syste`me d’acquisition ne permet pas d’enregistrer plus de 8 canaux a` la
fois, les mesures ont e´te´ prises par paires de capteurs triaxiaux. Il fallait d’abord
obtenir une force triaxiale et une acce´le´ration triaxiale simultane´es par tampon.
Ceci fait 4 paires de mesures puisqu’il a 4 tampons. Nous avons donc une paire
acce´le´ration-force a` l’avant a` gauche, une a` l’avant a` droite, une a` l’arrie`re a` gauche
et une a` l’arrie`re a` droite. Cependant, ces 4 paires ne permettent pas de calculer
le de´phasage entre les quatre tampons puisqu’elles sont prises sur un tampon a` la
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fois, ce qui ne permet pas d’avoir de mesures relatives entre les tampons. Pour cela,
il faut ajouter 3 paires de mesures de force entre des capteurs de force seulement.
Ainsi, on mesure trois de quatre paires suivantes : deux capteurs a` l’avant (gauche
et droite), deux capteurs a` l’arrie`re (gauche et droite), deux capteurs a` gauche
(avant et arrie`re) et deux capteurs a` droite (avant et arrie`re).
3.3.3.2 Mesure de re´ponses, analyse modale et reconstitution a` l’aide
des FRF
La me´thode des FRF peut fournir beaucoup d’informations en peu de mesures.
Comme nous l’avons e´tabli pre´ce´demment, les acce´le´rome`tres pose´s sur le coˆte´ mo-
teur mesurent l’acce´le´ration absolue du moteur, qui elle contient l’acce´le´ration du
chaˆssis. Ainsi, pour l’analyse modale, il n’est pas ne´cessaire de poser les acce´le´-
rome`tres sur le chaˆssis ; le mouvement de celui-ci apparaˆıtra e´galement dans les
spectres des acce´le´rations mesure´es du coˆte´ moteur.
Pour mesurer la re´ponse du syste`me tampons-moteur-chaˆssis, les acce´le´rome`tres
sont place´s pre`s des tampons, du coˆte´ moteur. Comme on disposait d’un analyseur
en fre´quence pouvant mesurer 16 canaux simultane´ment, les douze acce´le´rations
(sur 3 axes et 4 positions) ainsi que la force d’impact ont e´te´ mesure´es simulta-
ne´ment (3 axes). Les 12 acce´le´rome`tres e´taient tous aligne´s sur les re´fe´rentiels de
la figure 3.4 b) et c). Un treizie`me acce´le´rome`tre e´tait positionne´ sur le marteau
d’impacts afin de mesurer la force d’impact.
On a discute´ plus toˆt que l’encombrement autour des tampons d’ancrage pouvait
poser un proble`me a` l’application de la me´thode des FRF. En effet, il n’a pas e´te´
possible d’appliquer les impacts avec un marteau d’impacts sur les tampons d’an-
crage. Pour contourner le proble`me, on a ve´rifie´ s’il e´tait possible d’appliquer les
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impacts directement sur le moteur et de calculer les forces re´sultantes e´quivalentes
sur les tampons, sans perdre d’information. Trois points d’application ont e´te´ choi-
sis sur le moteur pour appliquer les impacts. En connaissant la distance entre ces
points d’application et les tampons d’ancrage, on a construit un mode`le rigide du
moteur par e´le´ments finis. Des forces unitaires statiques ont e´te´ mode´lise´es sur les
points d’application des impacts et les forces re´sultantes ont e´te´ calcule´es nume´ri-
quement, ce qui a permis de trouver dans quelle proportion les impacts applique´s
sont transmis aux tampons. Le point positif de ce calcul est que l’espace entre les
tampons est suffisamment grand pour que les moments de force applique´s au mo-
teurs soient transfe´re´s sous la forme de forces uniquement aux tampons d’ancrage
(les moments re´sultants repre´sentent environ 1% des forces transfe´re´es). Le point
ne´gatif est que le calcul inverse ne peut pas eˆtre effectue´ car les impacts applique´s
ne sont mesure´s que comme des forces et non comme des moments.
3.3.3.3 Mesure de re´ponses
Afin de de´terminer l’effet des tampons d’ancrage sur la structure, des mesures d’ac-
ce´le´ration ont e´te´ effectue´es du coˆte´ moteur et du coˆte´ chaˆssis pre`s des 4 tampons
du syste`me moteur-tampons-chaˆssis. Ces mesures servent a` e´valuer l’atte´nuation du
mouvement entre le moteur et le chaˆssis et a` connaˆıtre l’excitation de la structure
due a` la sollicitation du moteur pour des fins de validation du mode`le par e´le´ments
finis.
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3.4 Commentaires sur l’acquisition de donne´es
Le tachyme`tre servant a` mesurer la vitesse de re´volution du moteur e´tait peu pre´cis.
Pour s’assurer d’avoir des mesures suffisamment espace´es en re´volution, on a choisi
un pas de 500 rpm.
Pour des raisons de se´curite´ a` l’inte´rieur des garages, le moteur n’a pas e´te´ solli-
cite´ au-dela` de 1500 rpm. Les mesures ont donc e´te´ faites a` 900 rpm, 1400 rpm,
et quelques mesures ont e´te´ exceptionnellement prises a` 1800 rpm. La vitesse de
re´volution de 900 rpm correspond au re´gime neutre du ve´hicule, soit un peu plus
basse que la plage d’utilisation cite´e dans l’introduction du document.
3.5 Traitement des signaux
Les signaux issus de l’acquisition de donne´es peuvent contenir du bruit, raison pour
laquelle il est plus approprie´ d’utiliser des signaux moyenne´s afin de dissiper le bruit
et de mettre en e´vidence les signaux cohe´rents. Le traitement des signaux implique
d’autres conside´rations, comme d’appliquer des feneˆtres pour forcer la pe´riodicite´ et
d’inclure un chevauchement des portions de signaux pour que l’influence du signal
soit e´gale sur toute sa dure´e. Toutes ces conside´rations prises, les signaux mesure´s
se sont vus traite´s de la sorte : sur trois signaux mesure´s a` 3000 Hz sur 5 secondes,
30 portions ont e´te´ divise´es e´galement, pour une dure´e de 1 seconde par portion.
Le chevauchement de ces portions est de 50%. Une feneˆtre de Hann a e´te´ applique´e
sur chacune des portions avant que celles-ci soient moyenne´es.
Les signaux mesure´s avec l’analyseur en fre´quence ont e´te´ traite´s directement par
l’analyseur. On a choisi d’appliquer le meˆme traitement mais en choisissant une
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fre´quence d’acquisition plus e´leve´e, ce qui nous donne une plage de donne´es plus
e´tendue en fre´quence.
3.6 Re´sultats
Les spectres traite´s de forces et d’acce´le´rations mesure´es sont pre´sente´s dans cette
section. Afin d’e´viter d’alourdir le texte, ces spectres ne seront pre´sente´s que pour
deux axes sur deux capteurs diffe´rents a` titre d’exemple pour expliquer les re´sultats
obtenus.
3.6.1 Forces mesure´es a` l’aide des capteurs de force et acce´le´rations
correspondantes
On voit ici les forces mesure´es et les acce´le´rations correspondantes qui serviront a`
reconstituer les forces exerce´es par le moteur sur les tampons d’ancrage.
La figure 3.11 montre le spectre d’amplitude et de phase pour la force mesure´e
sur le tampon avant gauche (A) dans l’axe p et sur le tampon arrie`re gauche (C)
dans l’axe p. On peut voir, au tableau 3.1, les fre´quences correspondant aux pics
d’amplitude les plus e´leve´s pour deux capteurs, ainsi que la diffe´rence de phase de
(C) par rapport a` (A) a` ces fre´quences identifie´es.
Sachant que 1400 RPM repre´sentent environ 23Hz, on peut en de´duire qu’au pre-
mier ordre de re´volution du moteur, la force est exerce´e en alternance (150 degre´s)
entre l’avant et l’arrie`re. Au deuxie`me ordre, e´value´ a` 46-47 Hz, la force serait exer-
ce´e en simultane´ a` l’avant et a` l’arrie`re du moteur. On retrouve aussi les forces
des troisie`me, quatrie`me, cinquie`me et sixie`me ordres (69, 92, 116 et 138 Hz). On
retrouve e´galement une sollicitation a` 37 Hz. Cette sollicitation peut eˆtre due a` une
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Figure 3.11 – Forces mesure´es : on voit deux spectres de forces mesure´es sur le
tampon avant gauche (A) sur l’axe p et sur le tampon arrie`re gauche (C) sur l’axe
p
composante interme´diaire telle que le tuyau d’e´chappement ou eˆtre due a` une solli-
citation externe. On notera plus tard dans l’analyse des re´sultats qu’une fre´quence
naturelle du syste`me a e´te´ identifie´e a` 36 Hz.
56
Fre´quence Amplitude A axe p Amplitude C axe P Diffe´rence de phase
Hz N N degre´s
23 22 12 150
37 18 - -16
47 81 87 -30
69 8.5 10.5 100
92 27 40 90
116 14 7 0
138 2 5 0
Tableau 3.1 – Valeur des pics des spectres de forces mesure´es pour le capteur avant
gauche (A) sur l’axe p et le capteur arrie`re gauche (C) sur l’axe p a` 1400 rpm
La figure 3.12 montre le spectre d’amplitude et de phase pour l’acce´le´ration mesure´e
sur le capteur avant gauche dans l’axe p, et sur le capteur arrie`re gauche dans l’axe
p. On peut voir au tableau 3.2, les fre´quences correspondant aux pics, ainsi que
l’amplitude des pics et leur diffe´rence de phase. Pour alle´ger le tableau, seulement
les premiers pics sont re´pertorie´s.
Fre´quence Amplitude (A) axe p Amplitude (C) axe p Diffe´rence de phase
Hz m/s2 m/s2 degre´s
23 0.35 0.26 -300
37 0.12 0.72 -150
47 4.4 7.2 -160
69 0.6 0.7 90
92 3.9 3.2 -10
Tableau 3.2 – Valeur des pics des spectres d’acce´le´rations mesure´es pour le capteur
avant gauche (A) dans l’axe p et le capteur arrie`re gauche (C) dans l’axe p a` 1400
rpm
On peut voir, une fois de plus, les pics correspondant aux ordres de re´volution du
moteur jusqu’au quatrie`me ordre.
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Figure 3.12 – Spectres d’acce´le´ration mesure´s sur le tampon avant gauche (A) dans
l’axe p et sur le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe p
3.6.2 Acce´le´rations mesure´es et FRF calcule´es pour la me´thode des
FRF
Rappelons-le, la me´thode des FRF ne´cessite que des mesures d’acce´le´rations soient
prises suite a` des impacts dont on mesure la force et suite a` la mise en marche du
moteur en re´gime stationnaire.
On verra ici les acce´le´rations mesure´es et les FRF correspondantes qui serviront
a` reconstituer les forces exerce´es par le moteur sur les axes de son syste`me de
coordonne´es.
La figure 3.13 montre le spectre des amplitudes et de phase pour les acce´le´rations
mesure´es sur le capteur avant gauche dans l’axe s, et sur le capteur arrie`re droit
dans l’axe s. Ces mesures sont prises en re´gime permanent a` 1400 rpm. Ce sont
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ces acce´le´rations qui servent a` calculer les forces injecte´es par le moteur en divisant
la matrice des acce´le´rations combine´es par la matrice de FRF. On peut voir, au
tableau 3.3, les fre´quences correspondant aux pics, ainsi que l’amplitude des pics
et leur diffe´rence de phase.
Figure 3.13 – Acce´le´rations mesure´es : on voit deux spectres d’acce´le´rations mesu-
re´es sur le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe s et sur le tampon arrie`re droite
(D) dans l’axe s
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Fre´quence Amplitude en (C) Amplitude en (D) Diffe´rence de phase
Hz m/s2 m/s2 degre´s
24 0.7 0.35 17
48 0.38 0.38 -6.4
72 0.11 0.11 -5.7
96 1.5 1.8 -5.8
120 0.15 0.15 -12
Tableau 3.3 – Valeur des pics des spectres d’acce´le´rations mesure´es pour l’acce´le´-
rome`tre en (C) dans l’axe s et pour l’acce´le´rome`tre en (D) dans l’axe s
La figure 3.14 montre les FRF pour le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe s, et
pour le tampon arrie`re droite (D) dans l’axe s, par rapport a` l’axe P du moteur.
On peut voir, au tableau 3.4, quelques pics dans le spectre des FRF pouvant eˆtre
associe´s a` des fre´quences naturelles.
Figure 3.14 – FRF mesure´es sur le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe s et sur
le tampon arrie`re droite (D) dans l’axe s
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Fre´quence Amplitude (C) Amplitude (D) Diffe´rence de phase
Hz m/Ns2 m/Ns2 degre´s
6 0.4 0.6 120
12 2.1 2.5 -8
14 3 2.8 4
36 1.1 1.1 0
804 2.1 0.5 150
1040 0.3 0.3 0
Tableau 3.4 – Valeur des pics des spectres d’acce´le´rations mesure´es sur le tampon
arrie`re gauche (C) dans l’axe s et sur le tampon arrie`re droite (D) dans l’axe s
3.6.3 Acce´le´rations mesure´es pour identification des re´ponses
La re´ponse du ve´hicule suite a` la sollicitation du moteur doit eˆtre mesure´e pour
pouvoir valider le mode`le par e´le´ments finis. En effet, les forces du moteur recons-
titue´es seront nume´rise´es dans le mode`le et la re´ponse du ve´hicule mesure´e sera
compare´e a` sa re´ponse nume´rique.
La figure 3.15 montre le spectre d’amplitude et de phase pour les acce´le´rations
mesure´es sur le tampon avant gauche (A) dans l’axe p et sur le tampon arrie`re
gauche (C) dans l’axe p, du doˆte´ moteur. On peut voir, au tableau 3.5, certaines
fre´quences ou` les pics d’acce´le´ration se correspondent, ainsi que leur amplitude.
Fre´quence Amplitude (A) Amplitude (C) Amplitude (C)
Hz (moteur) m/s2 (moteur) m/s2 (chassis) m/s2
23.5 1.5 2.2 0.15
32.5 0.34 0.38 0.02
45.5 16 1.3 0.2
69 2.6 0.14 0.06
91 5.6 0.4 0.2
114 1.5 0.32 0.06
138 0.8 0.6 0.2
Tableau 3.5 – Valeur des pics des spectres d’acce´le´rations mesure´es sur le tampon
avant gauche (A) dans l’axe p et sur le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe p,
coˆte´ moteur, et sur le tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe p coˆte´ chaˆssis
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Figure 3.15 – Acce´le´rations mesure´es a` 1400 RPM : en haut, on voit deux spectres
d’acce´le´rations mesure´es sur le tampon avant gauche (A) dans l’axe p et sur le
tampon arrie`re gauche (C) dans l’axe p, coˆte´ moteur. En bas, on voit deux spectres
d’acce´le´rations mesure´es sur le tampon arrie`re gauche dans l’axe p, coˆte´ moteur et
coˆte´ chaˆssis.
3.7 Analyse et interpre´tation des donne´es
Cette section porte sur l’analyse des spectres issus des donne´es. Encore une fois,
pour ne pas alourdir le document, un minimum de graphiques seront pre´sente´s.
3.7.1 Reconstitution des forces du moteur
Les figures 3.16 et 3.17 repre´sentent respectivement les forces reconstitue´es et les
forces d’un moteur tire´es de la litte´rature. Dans la figure 3.16 on retrouve en haut les
forces reconstitue´es a` l’aide des capteurs, et en bas les forces reconstitue´es a` l’aide
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de la me´thode des FRF. On remarque que les deux spectres de forces reconstitue´es
expe´rimentalement dans le cadre de ce projet sont assez diffe´rents. Si on les compare
au spectre de forces pre´sente´ dans la litte´rature, on peut voir que le spectre de forces
obtenues avec la me´thode des FRF ressemble peu au spectre de la litte´rature. Le
spectre des forces calcule´es a` partir des capteurs de force ressemble plus au spectre
de la litte´rature, tant au niveau de la forme que des ordres de grandeur.
Figure 3.16 – En haut, les forces reconstitue´es a` l’aide des capteurs de forces et des
acce´le´rome`tres. En bas, les forces reconstitue´es a` l’aide de la me´thode des FRF.
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Figure 3.17 – Forces reconstitue´es dans la litte´rature a` l’aide de la me´thode des
FRF [1]
Les hypothe`ses qui ont re´gi le calcul des forces a` partir des capteurs de force mettent
un be´mol sur l’exactitude des amplitudes calcule´es. Il est probable que certains
pics aient une amplitude plus e´leve´e qu’ils ne le devraient car les masses modales
e´quivalentes ont e´te´ conserve´es a` une fois la valeur de la masse soutenue par le
tampon. De plus, comme la structure a e´te´ rigidifie´e par la pose des capteurs
(puisque les tampons, beaucoup plus mous que les capteurs, ont e´te´ enleve´s pour
que ceux-ci soient pose´s), il est certain que les modes rigides du moteur avaient des
fre´quences naturelles plus e´leve´es et donc que les pics dont la fre´quence e´tait plus
basse que celle des modes rigides aient e´te´ amplifie´s.
Le fait de rigidifier la structure augmente ses fre´quences naturelles. Une amplifica-
tion peut survenir dans les fre´quences infe´rieures aux fre´quences naturelles d’une
structure. Si on augmente les fre´quences naturelles de la structure, on peut e´tendre
la zone d’amplification sur une plus grande plage de fre´quences. C’est pour cette rai-
son que les forces mesure´es seront amplifie´es sur une plus grande plage de fre´quences
que si elle e´taient mesure´es sur la structure originale (avec tampons) dont les fre´-
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quences naturelles sont plus basses. Au-dela` des premie`res fre´quences naturelles de
la structure, on entre dans une zone d’atte´nuation en dehors des fre´quences natu-
relles. Comme les zones d’amplification et d’atte´nuation diffe`rent lorsqu’on monte
le moteur rigidement au chaˆssis, il est important de conside´rer les acce´le´rations dans
le calcul de reconstitution des forces car elles viennent reconstituer correctement
l’amplitude et la phase des forces induites.
On a conclu que la me´thode de mesure des forces avec les capteurs de forces s’est
ave´re´e plus concluante pour reconstituer les forces du moteur que la me´thode des
FRF pre´sente´e dans la litte´rature, si on se fie a` l’aspect des spectres de forces
pre´sente´s pre´ce´demment. Nous obtenons, avec les capteurs de force, les re´sultats
les mieux utilisables que possible pour servir d’entre´es dans l’analyse par e´le´ments
finis.
On peut voir, a` la figure 3.18, les forces mesure´es et reconstitue´es. On retrouve
clairement une zone d’amplification, ou` la force mesure´e (transmise) est plus grande
ou e´gale a` la force reconstitue´e (induite). Dans cette zone, qui se termine a` environ
75 Hz, il n’y a pas de diffe´rence de phase entre ces deux signaux. Au-dela` 75
Hz, on quitte la zone d’amplification ; la force induite est plus e´leve´e que la force
transmise et une diffe´rence de phase s’amorce. Cette diffe´rence de phase devient de
plus en plus e´vidente a` partir de 225 Hz. C’est en bas de cette zone d’amplification
qu’on peut e´tablir que les premie`res fre´quences naturelles du syste`me se trouvaient
lorsque le moteur e´tait rigidement fixe´ au chaˆssis. On remarquera plus tard que ces
fre´quences sont plus e´leve´es que les fre´quences naturelles rigides du moteur sur les
tampons, qui se terminent autour des 30 Hz.
Ces re´sultats semblent satisfaisants quand on les compare a` la litte´rature et e´gale-
ment quand on regarde les forces mesure´es et les forces reconstitue´es superpose´es
sur un meˆme graphique. On voit l’effet de l’addition des forces d’inertie aux forces
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mesure´es par la diffe´rence entre l’amplitude des pics et par la diffe´rence des phases,
qui est pratiquement nulle dans la zone d’amplification.
Figure 3.18 – Forces mesure´es aux points d’ancrage et forces exerce´es par le moteur
(reconstitue´es avec la me´thode des capteurs de force) pour l’axe p du tampon arrie`re
gauche a` 1400 RPM : en haut, le spectre d’amplitude et en bas le spectre de phases.
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3.7.2 Analyse modale
Bien que les forces reconstitue´es avec les re´sultats obtenus des FRF n’aient pas
e´te´ retenues, les spectres de FRF ont e´te´ conserve´s pour faire l’analyse modale du
ve´hicule. On attribue l’e´chec de la me´thode des FRF pour reconstituer les forces
a` l’impossibilite´ de poser les impacts directement sur les tampons. Cependant,
l’application d’impacts directement sur le moteur a pour conse´quence d’exciter
les modes rigides du moteur. Le spectre d’amplitude de la force d’impact e´tait
uniforme sur une bande de fre´quences allant jusqu’a` 200 Hz. On peut en de´duire
que les FRF comportent des informations importantes sur les fre´quences des modes
rigides du moteur en particulier puisque les impacts e´taient applique´s directement
sur le moteur.
En se servant des FRF, nous avons obtenu plusieurs pics qui sont associe´s a` des
fre´quences naturelles. Afin d’associer ces fre´quences a` des de´forme´es modales, une
projection des pics obtenus sur les axes des tampons a e´te´ faite sur les axes du ve´hi-
cule. On pourra ainsi associer les mouvements a` des translations et a` des rotations
du moteur.
Il est de´ja` assez peu probable que les mouvements du moteur soient parfaitement
de´couple´s. Ainsi, on e´tablit des relations mathe´matiques entre les mouvements de
chaque tampons selon chacun des axes pour pouvoir e´valuer s’il s’agit d’un mou-
vement de translation ou un mouvement de rotation du moteur.
Prenons, par exemple, la composante des pics selon l’axe H du ve´hicule pour tous
les tampons. Les tampons sont en position A, B, C, D. L’e´quation 3.4 de´signe une
translation selon l’axe H, du centre ge´ome´trique des quatre tampons. Les e´quations
3.5 et 3.6 de´signent respectivement une rotation autour de l’axe A et de l’axe D du
moteur. Ces e´quations sont calcule´es avec des spectres complexes et c’est la valeur
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absolue du spectre, une fois l’ope´ration re´alise´e, qui de´termine s’il y a participation
d’un mode a` une fre´quence donne´e.
TH = AH +BH +CH +DH
4
(3.4)
LGauche−DroiteRA = AH+CH2 − BH+DH2
2
(3.5)
LAvant−ArriereRD = AH+BH2 − CH+DH2
2
(3.6)
ou` TH est une amplitude associe´e a` une translation selon l’axe H du ve´hicule, RA
est une amplitude associe´e a` une rotation autour d’un axe paralle`le a` l’axe A du
ve´hicule, RD est une amplitude lie´e a` une rotation autour d’un axe paralle`le a`
l’axe D du ve´hicule, LGauche−Droite est la distance entre les tampons de gauche et
les tampons de droite, LAvant−Arriere est la distance entre les tampons avant et les
tampons arrie`re, AH , BH , CH et DH sont les composantes sur l’axe H de l’amplitude
de la FRF (le rapport entre l’entre´e et la sortie), en m/Ns2, en position A (gauche-
avant), B (droite-avant), C (gauche-arrie`re) et D (droite-arrie`re) respectivement.
Ces e´quations, re´solues dans le domaine complexe, ne font en fait que projeter les
composantes des donne´es en phase et les composantes des donne´es de´phase´es de 180
degre´s. Donc si des donne´es sont de´phase´es de 90 degre´s, on aura une translation
et une rotation combine´es avec la meˆme amplitude.
Ces ope´rations ont e´te´ effectue´es avec les FRF calcule´es d’apre`s les trois excitations
produites par le marteau d’impacts sur les axes A, L et P du moteur (voir figure
3.5). Certains axes d’application de l’impact pouvaient exciter certains modes plus
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que d’autres, ce pourquoi l’interpre´tation est faite d’apre`s ces trois composantes
d’excitation. Seulement trois mouvements sont pre´sente´s dans les trois e´quations
pre´ce´dentes ; en pratique, il existe six mouvements rigides, soit : TH , RA, RD, de´finis
pre´ce´demment, TA, la translation sur l’axe A du ve´hicule, TD, la translation sur
l’axe D du ve´hicule et RH , la rotation autour d’un axe paralle`le a` l’axe H du
ve´hicule.
Si les rotations ne se font pas exactement autour de l’axe ge´ome´triquement au
milieu des tampons, il y aura une composante en translation sur l’axe dans le plan
perlendiculaire a` l’axe de rotation. Par exemple, si une rotation autour de l’axe
D n’est pas centre´e entre deux tampons, cela se traduira par une composante en
translation sur l’axe H.
Les re´sultats interpre´te´s a` partir des calculs pre´ce´dents sont pre´sente´s au tableau
3.6. On y voit chaque mouvement identifie´ et son pourcentage de participation par
rapport a` l’amplitude du pic de la FRF du mouvement principal identifie´.
Fre´quences Mouvement principal Mouvements secondaires
Hz - (dans l’ordre d’importance)
6 TH RA(85%), RD(50%) et TD(50%)
8 TD RH(80%), TH(30%), RD(20%)
12 a` 14 RD TH(95%)
16 a` 18 TH TA(90%), RD(83%)
22 TA TH(40%), TD(45%), RD(35%)
24 RH -
30 a` 36 - tous
Tableau 3.6 – Analyse modale des mouvements rigides du moteur
On peut voir que d’apre`s les diffe´rents mouvements calcule´s, on a pu identifier
un mouvement principal en translation ou en rotation mais que ces mouvements
sont bien couple´s avec les autres. Ce couplage s’explique par l’emplacement des
axes de rotation re´els par rapport aux axes de rotation calcule´s ; n’importe quelle
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autre position ou angle des axes calcule´s engendre un couplage dans le calcul des
amplitudes des de´forme´es modales.
On remarque qu’a` 6 Hz et a` 16 Hz, on a identifie´ deux fois TH comme mouvement
principal. Par contre, en termes d’amplitude absolue, les mouvements TH , RA et
RD sont tre`s rapproche´s entre 6 et 8 Hz tandis que TD augmente significativement
d’amplitude a` 8 Hz. Il est plutoˆt difficile de statuer sur ce qui arrive a` 6 Hz, mais il
est fort possible que ce qui a e´te´ identifie´ a` 6 et 8 Hz appartienne au meˆme mode.
L’emplacement estime´ des axes permet toutefois d’isoler les composantes princi-
pales du mouvement. Les composantes secondaires dont l’amplitude e´tait compa-
rable a` celle des composantes principales sont garde´es en conside´ration, car il est
possible que les mouvements soient couple´s dans la re´alite´ - outre le calcul fait pour
isoler les composantes.
Ce sont les de´forme´es modales identifie´es qui serviront de base de comparaison
avec le mode`le par e´le´ments finis. La de´forme´e principale identifie´e et les de´forme´es
secondaires qui contribuent a` la de´forme´e modale seront compare´s aux mouvement
illustre´s par l’analyse modale dans ABAQUS.
3.8 Conclusion du chapitre
Ce chapitre, portant sur le banc d’essais, a fait e´tat de toutes les e´tapes ne´cessaires
a` l’obtention des re´sultats expe´rimentaux ne´cessaires a` la validation du mode`le par
e´le´ments finis. En commenc¸ant par les composantes, leur description, leur empla-
cement, les hypothe`ses relatives a` l’acquisition de donne´es, les de´tails techniques
menant a` l’acquisition, pour terminer avec l’acquisition, l’analyse des donnne´es et
leur interpre´tation, on comple`te la partie des travaux expe´rimentaux devant eˆtre




Ce chapitre re´sume la caracte´risation des proprie´te´s me´caniques du caoutchouc. Il
fait re´fe´rence a` mon projet de fin d’e´tudes [4] qui traite du sujet dans les de´tails.
L’extrait de PFE traitant de ce sujet est pre´sente´ a` l’Annexe II.
4.1 Identification des caracte´ristiques statiques et dynamiques pouvant
eˆtre mode´lise´es dans ABAQUS
D’abord, rappelons que le choix d’ABAQUS est motive´ par ses options permet-
tant de faire de l’analyse non-line´aire en re´gime permanent (analyse harmonique),
incluant l’hypere´lasticite´ et la viscoe´lasticite´. ANSYS, contrairement a` ABAQUS,
ne tient compte que des mode`les line´aires de´finissant les mate´riaux. Comme on
souhaite e´valuer la dissipation dans le caoutchouc, on doit tenir compte de ses
proprie´te´s viscoe´lastiques. Le choix d’ABAQUS est discute´ plus en de´tails dans le
chapitre suivant, portant sur le mode`le par e´le´ments finis.
ABAQUS fournit beaucoup d’options en ce qui concerne la mode´lisation d’un ma-
te´riau et est assez diversifie´ dans le domaine non-line´aire. Le comportement hy-
pere´lastique est l’un des nombreux mode`les de comportement qu’il met a` notre
disposition et convient tre`s bien au caoutchouc, qui affiche un comportement e´las-
tique non-line´aire.
L’amortissement du caoutchouc est ge´ne´ralement mode´lise´ a` l’inte´rieur d’un mode`le
de viscoe´lasticite´, ou` les parties visqueuse et e´lastique sont des e´le´ments line´aires.
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Cependant, ABAQUS offre la possibilite´ de combiner l’hypere´lasticite´ et la partie
visqueuse de la viscolasticite´ en de´finissant un mate´riau viscoe´lastique de manie`re
adimensionnelle. On obtient donc un mate´riau viscohypere´lastique.
4.2 Mesures ne´cessaires a` la de´finition de l’hypere´lasticite´
L’hypere´lasticite´ se de´finit avec des courbes de contrainte-de´formation effectue´es
selon quatre tests typiques : le test de traction uniaxiale, le test de traction e´qui-
biaxiale, le test de tension planaire et le test de compression volume´trique. Ces
tests sont tous re´alise´s de manie`re quasi statique, c’est-a`-dire a` une vitesse de de´-
formation tre`s basse. Dans le cas du test en compression volume´trique, c’est plutoˆt
les courbes de pression hydraulique en fonction de la compression volume´trique qui
sont utilise´es. Ces diffe´rents tests sont illustre´s aux figures 4.1 a` 4.4. Dans tous
les cas, ce sont des e´prouvettes de caoutchouc de forme pre´cise qui permettent la
caracte´risation.
Figure 4.1 – Test Uniaxial
On peut voir a` la figure 4.5 une courbe typique de caracte´risation uniaxiale. Il
n’est pas ne´cessaire d’effectuer les quatre tests pour obtenir un mode`le de compor-
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Figure 4.2 – Test e´quibiaxial
Figure 4.3 – Test en tension planaire
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Figure 4.5 – Re´sultats expe´rimentaux d’un test uniaxial
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tement hypere´lastique ; certaines lois de comportement ne ne´cessitent qu’un seul
test. Tout de´pend de la loi choisie pour mode´liser le caoutchouc. Le choix de cette
loi de´pend de l’analyse qu’on souhaite effectuer sur notre mate´riau. Dans notre cas,
on souhaite re´aliser une analyse dynamique tout en sachant que les de´formations
du tampon sont de l’ordre de 10%. Ce sont ces informations qui justifient le choix
de la loi de comportement de Mooney-Rivlin, assez comple`te au niveau de la de´fi-
nition tridimensionnelle mais limite´e au niveau du taux de de´formation. En effet,
la loi de Mooney-Rivlin tient compte des trois invariants I¯1, I¯2 et Jel, mais dans
une e´quation limite´e au premier degre´ de la loi Polynomiale. Les e´quations 4.1 et
4.2 repre´sentent respectivement les lois Polynomiale et de Mooney-Rivlin.
U = N∑
i+j=1Cij(I¯1 − 3)i(I¯2 − 3)j + N∑i=1 1Di (Jel − 1)2i (4.1)
ou` U est l’e´nergie de de´formation par volume de re´fe´rence ; Cij et Di sont des
parame`tres du mate´riau de´pendants de la tempe´rature ; N est l’ordre de l’e´quation
I¯1 et I¯2 sont les deux premiers invariants de de´formation et Jel est le troisie`me
invariant, aussi calcule´ comme le ratio de volume entre le volume final et le volume
initial.
U = C10(I¯1 − 3) +C01(I¯2 − 3) + 1
D1
(Jel − 1)2 (4.2)
La loi de comportement de Mooney-Rivlin est en fait un cas particulier de la loi
Polynomiale ou` le parame`tre N vaut 1.
Comme il a e´te´ mentionne´ plus toˆt, les invariants sont des fonctions des ratios de
de´formation du mate´riau (longueur finale divise´e par longueur initiale). Les ratios
de de´formation sont calcule´s a` partir de la ge´ome´trie de l’e´prouvette sollicite´e dans
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les tests de caracte´risation. Par exemple, pour un test de de´formation uniaxiale, le
ratio de longueur λ et les invariants seraient de´finis par les e´quations 4.3 et 4.4.
λ1 = λU , λ2 = λ3 = λ1/2U (4.3)
I¯1 = λ2U + 2λ−1U , I¯2 = λ−2U + 2λU (4.4)
On fait ensuite appel au principe des travaux virtuels pour exprimer la contrainte
du mate´riau en fonction de la de´rive´e entre le potentiel d’e´nergie et la de´formation
du mate´riau comme le montrent les e´quations 4.5 et 4.6.






ou` TU est la contrainte uniaxiale, U est le potentiel d’e´nergie exprime´ dans les mo-
de`les d’hypere´lasticite´ et λU est le ratio de de´formation dans la direction uniaxiale.
Donc, en de´rivant l’e´quation du mode`le de Mooney-Rivlin par le ratio de de´for-
mation uniaxial (exprime´ dans les invariants) on trouve une relation contrainte-
de´formation. On effectue cette de´rivation pour les autres types de caracte´risation
utilise´s (e´quibiaxiale, planaire et volume´trique) et on obtient des relations dont
les coefficients C01, C10 et D1 sont encore inde´termine´s. L’ajustement de courbes
(curve fitting) est fait entre les relations contrainte-de´formation issues du mode`le
et les relations contrainte-de´formation issues des re´sultats expe´rimentaux, pour
76
tous les types de caracte´risation simultane´ment. On en de´duit les trois coefficients.
E´videmment, comme ces trois coefficients font un compromis entre un et quatre
ajustements de courbes employant les meˆmes parame`tres, il est fort probable que
pour quatre courbes, les ajustements ne soient pas optimaux.
4.3 Mesures ne´cessaires a` la de´finition de la viscoe´lasticite´
Dans ABAQUS, la viscoe´lasticite´ est de´finie avec les se´ries de Prony. Les se´ries de
Prony de´finissent les modules de cisaillement et de compression volume´trique dans
le temps. Pour obtenir ces se´ries, il faut effectuer des tests de relaxation ou des tests
de fluage. Ces tests sont bien suˆr effectue´s en cisaillement simple et en compression
volume´trique. Il n’est pas ne´cessaire de calculer les se´ries de Prony soi-meˆme pour
de´finir la viscoe´lasticite´ dans ABAQUS ; en effet, il ne faut qu’entrer les re´sultats
adimensionnalise´s des tests de relaxation ou de fluage et les se´ries de Prony sont
calcule´es dans ABAQUS. Les se´ries de Prony en cisaillement simple sont pre´sente´es




= 1 − N∑
i=1 gi[1 − e−tτi ] (4.7)
ou` GR(t) est le module de cisaillement dans le temps, G0 est le module de cisaille-
ment au tout de´but de l’essai de relaxation, gR(t) est le rapport entre le module de
cisaillement dans le temps et le module de cisaillement au de´but de l’essai de re-
laxation, τi est un temps de relaxation correspondant a` l’incre´ment i, t est le temps
pendant l’essai de relaxation et gi est le module de cisaillement correspondant a`
l’incre´ment i et correspondant au temps de relaxation τi.
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Les tests ont e´te´ effectue´s en relaxation plutoˆt qu’en fluage car la machine de test,
une MTS (Material Test System) se controˆlait mieux en de´placement qu’en force.
Le de´placement est controˆle´ par un ve´rin hydraulique et la force est mesure´e par
une cellule de charge. On controˆle la force en de´plac¸ant le ve´rin hydraulique (donc
en de´formant la pie`ece interme´diaire et en mesurant la variation de la force), ce qui
ajoute une boucle supple´mentaire au controˆle de la force.
La figure 4.6 repre´sente le montage d’un test de relaxation en cisaillement simple
pour obtenir les se´ries de Prony. Les e´prouvettes choisies sont de forme cylindrique
(ge´ome´trie simple) pour pouvoir calculer facilement le module de cisaillement a`
partir de la force mesure´e. La figure 4.7 illustre les re´sultats typiques d’un test de
relaxation.
Figure 4.6 – Test de relaxation en cisaillement simple
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Figure 4.7 – Re´sultats d’un test de relaxation en cisaillement
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4.4 Analyse modale sur le tampon re´el et calcul the´orique
Afin de valider le mode`le par e´le´ments finis du tampon dont le caoutchouc est
mode´lise´ graˆce aux tests de caracte´risation pre´ce´dents, une analyse modale a e´te´
effectue´e sur le tampon re´el et un mode`le the´orique simple a e´te´ cre´e´. On e´value la
premie`re fre´quence naturelle en traction/compression du tampon.
L’analyse modale est faite a` l’aide d’un marteau d’impact et sollicite le tampon
selon son axe principal en traction compression comme on le voit a` la figure 4.8.
Un petit acce´le´rome`tre e´tait installe´ sur le tampon et la re´ponse e´tait enregistre´e
et traite´e avec un analyseur en fre´quence.
Figure 4.8 – Test d’impact sur un tampon
Le mode`le analytique, quant a` lui, repre´sentait le caoutchouc comme plusieurs res-
sorts pose´s en se´rie et en paralle`le, en de´composant la ge´ome´trie du caoutchouc dans
le tampon en ge´ome´tries simples, comme des cylindres. La raideur k de chacun des
ressorts e´tait exprime´e a` l’aide de la longueur de caoutchouc L, l’aire de caoutchouc
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dans le plan normal a` la traction/compression A et le module d’Young a` une tre`s
faible de´formation E, pour satisfaire l’e´quation 4.8. Dans le mode`le, on ajoute e´ga-
lement un facteur de forme S (dont on parle dans la revue bibliographique) pour
tenir compte de la raideur supple´mentaire cre´e´e par l’incompressibilite´ du mate´-
riau. Comme il s’agit de petites de´formations, on calcule que ce facteur peut varier




Les re´sultats de cette e´tude donnent une fre´quence naturelle comprise entre 350 et
670 Hz (sans la masse du moteur, et selon l’influence du facteur de forme) pour
le mode`le the´orique et une valeur de 470 Hz pour l’analyse modale expe´rimentale.
Pour de tre`s petites de´formations, le facteur de forme devrait eˆtre peu influent
comparativement aux grandes de´formations, donc la valeur devrait eˆtre plus pre`s
de 350 Hz. Il faut cependant compter que ce calcul est fait a` partir du module de
rigidite´ statique du mate´riau et que la raideur du tampon augmente en dynamique
a` cause de la force due a` la viscosite´. Ce sont ces valeurs qui ont servi a` la validation
du mode`le par e´le´ments finis du tampon, dont la premie`re fre´quence naturelle en
traction/compression a e´te´ e´value´e a` 480 Hz.
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CHAPITRE 5
ANALYSE PAR E´LE´MENTS FINIS
Cette section fait re´fe´rence au me´moire de Jonarivelo Tsytanandahy Hanitra [29].
Ces travaux portent sur le mode`le par e´le´ments finis de l’ensemble tampons moteur
chaˆssis. Plus pre´cise´ment, un second mode`le par e´le´ments finis du tampon d’an-
crage, un programme d’interface entre ANSYS et ABAQUS pour reconstituer le
mode`le du chaˆssis, ainsi qu’une nouvelle version du mode`le assemble´ du moteur,
des tampons et du chaˆssis, avec les sollicitations et conditions aux rives qui s’y
appliquent ont e´te´ re´alise´s.
5.1 Mode`les en CAO
Les mode`les en CAO du chaˆssis, des tampons et des supports nous sont fournis sous
le format de fichier STEP. Le mode`le en CAO du moteur ne nous est pas fourni.
Les fichiers STEP peuvent eˆtre lus avec les logiciels de CAO tels que CATIA ou
Inventor, qui sont d’ailleurs utilise´s dans le projet. Ces fichiers demandent par
contre d’eˆtre adapte´s dans les logiciels afin d’eˆtre modifie´s car ils ne contiennent
que les ge´ome´tries, sans les « features » (me´thode de construction 3D propre a` la
CAO) associe´s a` la CAO en 3D.
5.2 Choix du logiciel d’analyse par e´le´ments finis
Les logiciels retenus pour l’analyse par e´le´ments finis e´taient ANSYS et ABAQUS,
pour leur disponibilite´ a` l’E´cole Polytechnique, d’une part, et pour leur interface
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visuelle et leur compatibilite´ avec les mode`les CAO des composantes me´caniques,
d’autre part. On a cependant eu a` faire le choix entre ces deux logiciels pour
proce´der aux simulations. Une e´tude a e´te´ faite a` cet effet et ABAQUS s’est ave´re´
eˆtre notre choix parce qu’il offre la possibilite´ de faire des analyses harmoniques
avec des mate´riaux non-line´aires, tandis qu’ANSYS n’offre pas cette possibilite´.
5.3 Mode´lisation du chaˆssis
Le mode`le CAD du chaˆssis a duˆ eˆtre modifie´ pour pouvoir eˆtre inte´gre´ dans ABA-
QUS ; le mode`le en format STEP e´tait comple`tement de´sassemble´ une fois importe´
dans ABAQUS. Pour contourner le proble`me, le mode`le a e´te´ modifie´ dans Inven-
tor pour s’assurer que toutes les composantes e´taient assemble´es. Puis, le mode`le
a e´te´ exporte´ dans ANSYS ; l’exportation de Inventor vers ANSYS cause de moins
grandes pertes d’information et les contraintes d’assemblage entre les pie`ces sont
conserve´es. Le mode`le a e´te´ maille´ par Simon Rioux chez Soucy Baron Inc. et a e´te´
exporte´ pour eˆtre utilise´ dans ABAQUS.
Le maillage re´alise´ dans ANSYS a e´te´ fait avec des e´le´ments de plaque (quatre
noeuds) d’une grosseur de 2 mm environ (la dimension est adapte´e au niveau de
de´tail de chaque pie`ce). A` ces e´le´ments sont associe´es des e´paisseurs. Dans notre
cas, le chaˆssis est constitue´ de tubes dont l’e´paisseur n’est pas la meˆme sur tous
les tubes constituant le chaˆssis. Dans l’exportation entre ANSYS et ABAQUS,
l’information sur l’e´paisseur associe´e a` chacun des e´le´ments a e´te´ perdue. Une pre-
mie`re tentative pour transfe´rer manuellement les e´paisseurs s’est ave´re´e couˆteuse en
temps et surtout, les re´sultats n’e´taient pas pre´cis. Les tubes du chaˆssis transfe´re´s
dans ABAQUS ne pouvaient eˆtre se´lectionne´s se´pare´ment et le maillage devenait
un assemblage d’e´le´ments. Tous les tubes e´taient confondus.
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Un programme d’interface entre ANSYS et ABAQUS a e´te´ conc¸u pour que l’ex-
portation du maillage se fasse sans perdre l’information sur l’e´paisseur associe´e aux
e´le´ments de plaque. Le programme a e´te´ re´alise´ a` l’aide du logiciel MATLAB. Pour
chaque e´le´ment de maillage existant dans le mode`le sous ANSYS, le programme
va ajouter l’information d’e´paisseur au meˆme e´le´ment correspondant dans le mo-
de`le sous ABAQUS. Ce programme, qui s’est ave´re´ eˆtre un succe`s, a permis que le
maillage du chaˆssis soit transfe´re´ dans ABAQUS. Le maillage du chaˆssis est illustre´
aux figures 5.1 et 5.2.
Figure 5.1 – Maillage du chaˆssis dans ANSYS
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Figure 5.2 – Maillage du chaˆssis dans ABAQUS
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5.4 Mode´lisation des tampons
Les tampons sont mode´lise´s dans ABAQUS a` l’aide de deux mode`les de mate´riaux :
un mate´riau line´aire e´lastique isotropique pour l’acier, et un mate´riau non-line´aire
hypere´lastique et viscoe´lastique isotrope pour le caoutchouc.
Comme l’interface entre l’acier et le caoutchouc est lie´e avec une colle assez rigide
sur la pie`ce, le mode`le est fait de sorte que les surfaces caoutchouc-me´tal ne peuvent
pas eˆtre dissocie´es. Plus pre´cise´ment, les pie`ces d’acier sont encolle´es avant la vul-
canisation et lorsque la pie`ce est moule´e, le lien de colle entre le caoutchouc et le
me´tal est plus solide que la re´sistance du caoutchouc a` la rupture. Autrement dit,
une de´chirure du caoutchouc est beaucoup plus probable qu’un de´collement. Pour
cela, il est important de choisir un maillage de meˆme dimension et de meˆme forme
afin que les noeuds co¨ıncident entre les deux mate´riaux.
Dans un premier essai, le tampon d’ancrage a e´te´ maille´ avec des e´le´ments hexah-
e´driques line´aires C3D8 ; la forme du tampon se preˆtait bien a` ce type de maillage et
on obtenait une certaine re´gularite´ dans le maillage. Cependant, il n’e´tait pas pos-
sible de mode´liser le lien rigide entre les e´le´ments solides du tampon et les e´le´ments
de plaque du chaˆssis avec ce type d’e´le´ments car dans ABAQUS, les liens rigides
solide-plaque ne peuvent pas se faire a` partir de surfaces partitionne´es. Les par-
titions sont ne´cessaires pour obtenir un maillage re´gulier tel qu’avec des e´le´ments
hexahe´driques. Pour mode´liser l’interaction entre ces e´le´ments, il fallait e´liminer
le partitionnement des surfaces et mailler le tampon avec une me´thode automa-
tique. La me´thode de maillage automatique ne permet que l’utilisation d’e´le´ments
te´trahe´driques.
Les e´le´ments choisis pour mailler le tampon sont donc des e´le´ments te´trahe´driques
line´aires (C3D4), c’est-a`-dire des te´trahe`dres a` quatre noeuds. Ces e´le´ments sont
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compatibles avec les lois de comportement hypere´lastique et viscoe´lastique qui sont
attribue´es au caoutchouc. Aux figures 5.3 et 5.4, on voit les deux mode`les de tam-
pons re´alise´s.
Figure 5.3 – Maillage du tampon avec des e´le´ments hexahe´driques
Les caracte´ristiques me´caniques du caoutchouc, qui ont e´te´ mesure´es avec les tests
de caracte´risation mentionne´s au chapitre 4, sont entre´es dans les tables de de´fini-
tion des mate´riaux hypere´lastique et viscolastique. Les coefficients propres aux lois
de comportement (Mooney-Rivlin et se´ries de Prony) sont calcule´s automatique-
ment par ABAQUS et sont sujets a` une validation d’ABAQUS. Il est ainsi possible
de voir si l’ajustement de courbes (curve fitting) a fonctionne´ avec les donne´es
entre´es. On peut e´galement superposer les courbes issues de l’ajustement sur les
courbes de caracte´risation expe´rimentales et constater visuellement si les courbes
calcule´es sont acceptables. Les figures 5.5 et 5.6 illustrent un exemple de graphique
avec une courbe expe´rimentale et une courbe calcule´e par ABAQUS.
Les re´sultats obtenus avec l’ajustement de courbes dans ABAQUS ont confirme´
le choix du mode`le de Mooney-Rivlin pour repre´senter le comportement hyper-
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Figure 5.4 – Maillage du tampon avec des e´le´ments te´trahe´driques
e´lastique du caoutchouc ; en effet, les coefficients calcule´s ont e´te´ juge´s stables par
ABAQUS sur toute la plage de de´formation qu’on souhaite exploiter dans le mo-
de`le. Le re´sultats e´taient e´galement aussi concluants avec les se´ries de Prony, dont
nous avons pu calculer les coefficients entre 1, 2, 3 et 4 temps de relaxation. Le
maximum de temps de relaxation possible est de´fini par la fre´quence d’e´chantillon-
nage des donne´es du test de relaxation et sa dure´e. Comme les temps sont de´finis
sur une e´chelle logarithmique, un test dont la dure´e est 10 fois le pas temporel
d’e´chantillonnage pourra compter deux temps de relaxation. Pour une dure´e de
100 fois, on pourra utiliser trois temps de relaxation. Pour une dure´e de 1000 fois,
on pourra utiliser 4 temps de relaxation, et ainsi de suite. Le choix du nombre de
temps de relaxation a e´te´ de´cide´ a` 2 d’apre`s la qualite´ de l’ajustement de courbes.
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Figure 5.5 – Ajustement de courbes dans ABAQUS : courbes d’un test uniaxial
avec le mode`le hypere´lastique de Mooney-Rivlin
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Figure 5.6 – Ajustement de courbes dans ABAQUS : courbes d’un test de relaxation
en cisaillement avec les se´ries de Prony
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5.5 Mode´lisation du moteur
Le moteur, dont les composantes me´caniques sont couvertes par une coque me´-
talliques tre`s raide, a e´te´ conside´re´ comme e´tant une masse rigide ; on estime que
les fre´quences naturelles dues a` ses de´formations seront nettement plus e´leve´es que
les fre´quences naturelles associe´es a` ses mouvements rigides sur les tampons et le
chaˆssis. On estime la fre´quence naturelle du moteur en translation dans l’axe H
du chaˆssis (voir Chapitre 3) a` environ 20 Hz (pour un moteur de 70 kg et quatre
tampons dont la raideur est estime´e a` 325 N/mm dans l’axe H) tandis que les fre´-
quences naturelles du moteur seul peuvent eˆtre estime´es a` plus de 500 Hz (re´ponse
libre a` un impact). E´videmment, ces estimations ne tiennent pas compte des com-
posantes supple´mentaires pouvant se trouver attache´es au moteur ; on estime que
les fre´quence naturelles extraites expe´rimentalement seront plus basses que celles
trouve´es dans le mode`le par e´le´ments finis ou celles qui sont estime´es.
Le moteur est donc mode´lise´ comme une masse rigide. On dispose de tre`s peu
d’informations sur sa ge´ome´trie et sur ses proprie´te´s dynamiques, si ce n’est l’em-
placement de son centre de masse et la valeur de sa masse. Ainsi, le moteur est
mode´lise´ par quatre masses ponctuelles rigidement lie´es entre elles. Ces masses to-
talisent le poids du moteur. Elles sont positionne´es sur les supports de moteur de
sorte que la position statique et le centre de masse du moteurs soient bien repre´-
sente´s. Les masses sont attache´es aux supports de moteur a` l’endroit ou` le moteur
est normalement attache´. Cette hypothe`se de positionnement se rapproche de l’hy-
pothe`se pose´e pour le calcul des forces injecte´es par le moteur, a` l’exception que
les masses sont un peu plus e´loigne´es des tampons. Cela ne change en rien en ce
qui a trait aux mouvements translationnels, mais donne une estimation plus juste
des mouvements rotationnels (pour lesquels on avait attribue´ un facteur plus petit
que 1 pour repre´senter les masses ponctuelles au-dessus des tampons).
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Figure 5.7 – Mode`le du moteur
La figure 5.7 illustre le mode`le du moteur, soit les quatre masses ponctuelles posi-
tionne´es. Les masses se trouvent a` l’extre´mite´ des liens rigides.
5.6 Assemblage des composantes
Le moteur, compose´ de masses ponctuelles rigidement assemble´es, est assemble´ sur
les supports du moteur a` l’aide d’un lien rigide. On repre´sente ainsi le fait que le
moteur est mode´lise´ comme une masse rigide.
Les supports du moteur ont e´te´ maille´s de la meˆme manie`re que le chaˆssis, avec
le meˆme mate´riau. Ainsi, il n’est pas possible de lier les supports du moteur aux
tampons par les noeuds, puisque la ge´ome´trie des e´le´ments est diffe´rente et que le
maillage est fait automatiquement sur le tampon. On n’a donc aucun controˆle sur
la disposition des noeuds. Pour contourner le proble`me, on pose l’hypothe`se que
puisque les supports du moteur sont pose´s rigidement sur les tampons, on peut lier
ces deux surfaces a` l’aide du module Interaction d’ABAQUS. Ce module permet
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de lier les noeuds des e´le´ments de diffe´rents types pour que les surfaces bougent
solidairement. Ce meˆme module est utilise´ pour lier les tampons au chaˆssis. On
peut voir l’assemblage complet a` la figure 5.7.
5.7 Conditions aux rives
Le chaˆssis constitue la seule composante du mode`le a` interagir avec l’exte´rieur.
C’est pour cela qu’on doit de´finir les conditions aux rives du mode`le sur le chaˆssis.
Le chaˆssis est lie´ aux supports du banc de test de la meˆme fac¸on qu’il e´tait lie´ a`
ses suspensions lorsque le ve´hicule e´tait entier. Ainsi, on limite le de´placement du
chaˆssis a` ce meˆme endroit en empeˆchant les translations et en ne permettant les
rotations qu’autour de l’axe de positionnement du chaˆssis sur les suspensions. Ces
conditions sont illustre´es a` la figure 5.8.
Figure 5.8 – Conditions aux rives. On voit dans la feneˆtre en bas a` droite que les
trois translations et deux rotations sont bloque´es.
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5.8 Analyse modale
L’analyse modale a e´te´ re´alise´e sur le mode`le entie`rement maille´ et plusieurs fre´-
quences naturelles et de´forme´es modales en sont issues. Apre`s quelques ite´rations
ou` on a mieux mode´lise´ l’effet des boulons qui supportent le moteur sur les sup-
ports de moteur, on arrive a` des fre´quences naturelles et des de´forme´es modales
assez re´alistes pour le mode`le final.
Celles-ci sont identifie´es dans le tableau 5.1.
Mode Fre´quence Mouvement
Hz identifie´
1 13.5 Translation H + Rotation A
2 14.3 Translation D + Rotation H
3 19.1 Rotation D + A
4 20.9 Rotation A
5 26.6
6 41.0
Tableau 5.1 – Valeurs des 6 premie`res fre´quences naturelles et de´forme´es modales
du mode`le moteur-tampons-chaˆssis issues de l’analyse modale finale pratique´e par
e´le´ments finis
On peut voir ici que les fre´quences ont le´ge`rement augmente´, ce qui est normal
puisque l’ajout des contraintes aux supports de moteur rigidifie le mode`le. A` partir
de cette analyse modale, on re´alise qu’il y a effectivement un couplage pre´sent dans
la forme des modes : on ne trouve pas les 6 modes rigides en pure translation et
rotation qu’on attendait. Ceci dit, ce couplage trouve´ dans l’analyse par e´le´ments
finis aidera a` l’interpre´tation des re´sultats expe´rimentaux, pour lesquels on avait
justement de´cele´ la participation de plusieurs mouvements rigides diffe´rents dans
les modes trouve´s.
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Au chapitre suivant, nous verrons des figures repre´sentant les de´forme´es modales
issues de l’analyse modale par e´le´ments finis. Ces figures sont pre´sente´es au chapitre




La validation du moteur doit passer par une analyse conjointe du mode`le expe´ri-
mental et du mode`le par e´le´ments finis. Cette validation sera base´e sur les re´sultats
de l’analyse modale (fre´quences naturelles et de´forme´es modales) ainsi que sur
les re´sultats de l’analyse de la re´ponse force´e en fre´quence (correspondance des
spectres).
6.1 Comparaison
La comparaison entre les re´sultats nume´riques et expe´rimentaux sur l’analyse mo-
dale est base´e sur deux e´le´ments : les fre´quences naturelles et les de´forme´es modales.
Ce seront les fre´quence naturelles de mouvement rigide du moteur qui seront com-
pare´es, puisque ce sont ces de´forme´es qui engendrent les mouvements les plus dis-
tincts (donc les mouvements les plus aise´ment mesurables). Le tableau 6.1 montre,
pour une de´forme´e modale principale, la fre´quence naturelle a` laquelle cette de´-
forme´e modale a e´te´ identifie´e dans les re´sultats expe´rimentaux et dans le mode`le
nume´rique. A` ces de´forme´es principales sont associe´es les de´forme´es secondaires
identifie´es dans les re´sultats expe´rimentaux et dans le mode`le nume´rique.
6.1.1 E´cart des fre´quences
On note de`s le de´part que ge´ne´ralement, les fre´quences naturelles calcule´es dans
le mode`le par e´le´ments finis sont un peu plus e´leve´es que les fre´quences naturelles
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De´forme´e modale Expe´rimental Nume´rique
principale Fre´quence De´forme´es Fre´quence De´forme´es
Hz couple´es Hz couple´es
TD 8 RH , TH , RD 12 -
TH 16-18 TA, RD 16 RD
RD 12-14 TH 18.5 RA
RH 24 - 22 -
RA - - 28 -
Tableau 6.1 – Analyse modale des mouvements rigides du moteur
trouve´es expe´rimentalement. Si on regarde cette diffe´rence en termes de pourcen-
tage d’e´cart, elle peut paraˆıtre importante : les fre´quences naturelles calcule´es sont
50% plus e´leve´es pour les modes TD et RD, et 8% moins e´leve´es pour le mode RH
par rapport aux fre´quences naturelles identifie´es expe´rimentalement. Pour le mode
TH , les valeurs sont sensiblement les meˆmes.
Par contre, en termes d’ordre de grandeur, on s’attendait a` trouver ces fre´quences
naturelles rigides du moteur entre 0 et 30 Hz et c’est ce qui a e´te´ trouve´ tant
dans l’expe´rimental que dans le nume´rique, avec des e´carts de quelques Hz (6 Hz
au maximum pour le mode RD). De ce point de vue, on peut estimer que les
fre´quences naturelles trouve´es nume´riquement sont acceptables, surtout en consi-
de´rant la grande quantite´ de composantes du ve´hicule qui n’ont pas e´te´ inte´gre´es
au mode`le nume´rique.
Les e´carts entre les fre´quences trouve´es expe´rimentalement et calcule´es nume´rique-
ment pouvant eˆtre diffe´rents d’un mode a` l’autre, cela fait en sorte que si on place
les modes en ordre ascendant de fre´quence naturelle, on ne retrouve pas le meˆme
ordre du coˆte´ nume´rique et du coˆte´ expe´rimental. Cela laisse croire que bien que le
ratio entre la masse du moteur et la raideur des tampons soit respecte´ dans l’ordre
de grandeur (car la fre´quence naturelle est e´gale a` la racine de la raideur divise´e
par la masse), il subsiste des diffe´rences plus ou moins importantes au niveau de
97
la mode´lisation de la structure. Une e´tude plus approfondie de la forme des modes
donnera cependant des explications supple´mentaires sur l’e´cart qu’on retrouve entre
les fre´quences.
6.1.2 Forme des modes
On peut voir, au tableau 6.1 que les fre´quences naturelles ont e´te´ attribue´es a` une
de´forme´e modale principale et a` des de´forme´es modales couple´es. Cela signifie qu’on
ne peut pas attribuer une de´forme´e modale a` un seul des six degre´s de liberte´ du
moteur et que plusieurs de ces degre´s de liberte´ sont implique´s a` diffe´rents niveaux
dans une de´forme´e modale. En d’autres termes, il nous faut conside´rer tous les
mouvements du moteur pour constituer le mouvement d’une de´forme´e modale.
L’association des de´forme´es modales expe´rimentales et nume´riques doit se faire en
tenant compte de l’ensemble des mouvements identifie´s.
Les figures 6.1, 6.2, 6.3, 6.4 et 6.5 illustrent les de´forme´es modales identifie´es dans le
mode`le nume´rique. Les de´forme´es sont exage´re´es pour qu’on puisse bien identifier la
participation de chacun des six mouvements identifie´s comme e´tant les mouvements
rigides du moteur.
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Figure 6.1 – Mode de translation selon l’axe D. Les tampons (gris, rose) et les
supports de moteur (bleu fonce´, magenta) se de´placent late´ralement, selon l’axe D
illustre´.
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Figure 6.2 – Mode de translation selon l’axe H. Les tampons arrie`res (a` gauche sur
la figure) subissent une translation selon l’axe H mais que les tampons avants (a`
droite sur la figure) se de´placent peu. Cette translation est donc couple´e avec une
rotation autour de l’axe D.
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Figure 6.3 – Mode de rotation selon l’axe D. Les tampons arrie`res (a` gauche sur la
figure) descendent et les tampons avants (a` droite sur la figure) montent.
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Figure 6.4 – Mode de rotation selon l’axe H. Les tampons avants (en haut sur la
figure) se de´placent vers la gauche et les tampons arrie`res (en bas sur la figure) se
de´placent vers la droite.
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Figure 6.5 – Mode de rotation selon l’axe A. Les tampons de gauche (gris) se
de´placent vers le haut et les tampons de droite (roses) sont a` leur position initiale.
Ce mouvement est couple´ avec une translation selon l’axe H.
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On peut voir a` la figure 6.2 le fort couplage avec le mouvement RD. Les autres
figures de´montrent aussi l’important couplage qu’il y a entre le mouvement principal
du moteur et les mouvements secondaires qui participent plus ou moins a` la forme
du mode. Ces mouvements sont liste´s au tableau 6.1, qui a e´te´ pre´sente´ au de´but
du chapitre.
On peut conclure de ces analyses modales que le mode`le repre´sente bien, en ge´-
ne´ral, les modes associe´s aux mouvements rigides du moteur, en termes d’ordre
de grandeur des fre´quences naturelles. On remarque que la valeur des fre´quences
naturelles est ge´ne´ralement respecte´e, quoi qu’avec un e´cart mode´re´ dans quelques
cas. Cela indique que bien que dimensionnellement, le mode`le est bien repre´sente´,
la de´finition de la structure en ge´ne´ral (notamment la mode´lisation du moteur)
peut encore eˆtre ame´liore´e.
6.2 Comparaison des re´ponses force´es en fre´quence
La comparaison entre les re´sultats nume´riques et expe´rimentaux sur la re´ponse for-
ce´e en fre´quence est base´e sur les spectres de re´ponse issus d’une meˆme sollicitation,
c’est-a`-dire le meˆme spectre de force. Ce spectre de force est reconstitue´ a` partir
des donne´es expe´rimentales tel qu’on l’a vu au Chapitre 3.
Les spectres de force n’ont pas e´te´ entre´s tels quels dans ABAQUS ; ils ont e´te´ entre´s
sous la forme de se´ries de Fourier, c’est-a`-dire que chaque pic de force du spectre
ayant une valeur suffisante (au-dela` de 10% du pic le plus e´leve´) est mode´lise´ dans
la se´rie de Fourier avec son amplitude et sa phase mesure´es expe´rimentalement.
Les premiers re´sultats nume´riques ont donne´ un spectre d’acce´le´ration pollue´ de
plusieurs pics d’amplitude variable. On associe ces pics a` des proble`mes nume´-
riques (correspondance entre les fre´quence des entre´es et des sorties). Il faut noter
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que l’amortissement structural dans l’acier n’a pas e´te´ pris en compte dans cette
simulation, ce pour quoi le mode`le a e´te´ ajuste´ en ajoutant un coefficient d’amortis-
sement structural de 0.05 pour repre´senter l’amortissement structural dans l’acier,
dans les soudures des profile´s tubulaires du chaˆssis et dans l’assemblage avec les
supports de chaˆssis (frottement). Ensuite, on a constate´ que dans le premier mo-
de`le, l’amplitude de la force utilise´e pour les spectres de forces nume´riques e´tait
e´gale a` l’amplitude des spectres de forces expe´rimentaux. Or, les spectres expe´-
rimentaux, moyenne´s sur plusieurs e´chantillons, ont la forme de cloches e´tendues
sur une plage de fre´quences d’environ 8 Hz. Comme l’entre´e de spectres de forces
prise par ABAQUS discre´tise les forces, on perd une e´nergie spectrale importante et
attribuant l’amplitude du pic de force nume´rique a` l’amplitude du pic de force ex-
pe´rimental. On devrait plutoˆt conside´rer plusieurs fre´quences avoisinantes ou l’aire
sous la courbe pour de´finir l’amplitude des spectres de forces nume´rise´s. Ces deux
options ont e´te´ tente´es, et elles ont malheureusement mene´ a` des re´sultats tre`s
semblables aux premiers re´sultats, ce qui laisse croire que le proble`me ne vient pas
ne´cessairement de la nume´risation des forces.
Les re´sultats suite a` la mode´lisation de l’amortissement sont beaucoup plus re´-
guliers. En observant le spectre d’acce´le´ration nume´rique et en le comparant au
spectre d’acce´le´ration expe´rimental, on constate que les pics sont loin de se corres-
pondre. On peut voir a` la figure 6.6 les spectres d’acce´le´ration issus des re´sultats
expe´rimentaux et du mode`le nume´rique.
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Figure 6.6 – Spectre d’acce´le´ration sur le tampon A coˆte´ moteur a` 900 RPM,
expe´rimental et nume´rique.
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On remarque d’abord qu’il n’y a aucune correspondance entre les pics. On remarque
e´galement que le spectre issu d’ABAQUS pre´sente beaucoup de pics concentre´s
avant 40 Hz et ne pre´sente rien de notable apre`s 40 Hz. De plus, les pics d’am-
plitude de ce spectre ne sont pas espace´s d’une valeur e´gale en fre´quence ; on ne
retrouve aucune harmonique. Le contenu du spectre d’acce´le´ration expe´rimental
pre´sente des pics au-dela` de 40 Hz et ces pics sont e´galement espace´s ; on retrouve
les harmoniques de la sollicitation du moteur. Devant le peu de conformite´ entre le
spectre expe´rimental et le spectre nume´rique, on a essaye´ de ne mode´liser qu’une
seule force a` 60 Hz pour voir l’allure du spectre nume´rique d’acce´le´ration issu de
cette seule force. On constate que le nouveau spectre varie tre`s peu par rapport au
pre´ce´dent, si ce n’est la disparition de quelques pics. Le nouveau spectre est illustre´
a` la figure 6.7. Normalement, on aurait duˆ retrouver un pic a` 60 Hz et un spectre
quasiment nul ailleurs. On retrouve plutoˆt un spectre contenant des pics semblables
a` ceux retrouve´s dans l’analyse pre´ce´dente, a` des fre´quences qui ne correspondent
pas du tout a` la fre´quence d’excitation.
Figure 6.7 – Magnitude de l’acce´le´ration sur le tampon A coˆte´ moteur avec une
sollicitation a` 60 Hz dans Abaqus
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Ce nouveau spectre me`ne a` croire que la me´thode d’analyse fait de´faut. L’analyse
effectue´e est une analyse dynamique en re´gime permanent base´e sur les modes de
la structure. Son but est de calculer les re´ponse line´arise´e en re´gime permanent a`
une excitation harmonique. Comme les non-line´arite´s ne sont pas prises en compte,
ce type d’analyse e´tait utilise´ comme une premie`re approximation de ce que serait
la re´ponse de la structure a` la sollicitation du moteur.
On remarque e´galement que les amplitudes issues de ces sollicitations atteignent
des valeurs tre`s grandes : on parle d’acce´le´rations de 50 m/s2, alors que les plus
grandes acce´le´rations mesure´es e´taient de l’ordre de 5 a` 7 m/s2. C’est dix fois plus
que ce qui a e´te´ mesure´.
De plus, on ne sait pas comment ABAQUS line´arise le comportement non-line´aire
des mate´riaux. D’apre`s la documentation, il tient compte de l’hypere´lasticite´, mais
comme il line´arise le comportement du mate´riau, on ignore si cette line´arisation
reproduit bien le comportement du caoutchouc. De plus, la viscoe´lasticite´ n’est pas
prise en compte. Cela n’explique pas les hautes valeurs d’acce´le´ration ni les pics sur
le spectre calcule´ avec une seule fre´quence de 60 Hz, mais de´montre que le choix de
ce type d’analyse n’est pas approprie´ pour calculer la re´ponse de la structure a` la
sollicitation du moteur. Au de´part, le choix de cette analyse avait e´te´ fait pour faire
une premie`re approximation de la re´ponse en fre´quence, meˆme si le comportement
e´tait line´arise´. On re´alise que la line´risation a` elle-seule n’explique pas les re´sultats
peu concluants de cette analyse, mais que cette premie`re approximation comporte
beaucoup d’interrogations dont l’effet de la line´arisation.
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6.3 Validation
Les re´sultats issus de l’analyse modale de´montrent que le mode`le repre´sente bien, en
ge´ne´ral, la structure en termes de fre´quences naturelles et d’analyse modale. Il faut
cependant mettre un be´mol sur cette dernie`re affirmation. Bien que les fre´quences
naturelles obtenues expe´rimentalement et nume´riquement soient du meˆme ordre de
grandeur, elles ne sont pas exactement les meˆmes et les de´forme´es modales corres-
pondantes n’apparaissent pas exactement dans le meˆme ordre si on les pre´sente par
ordre croissant de fre´quence. Le mode`le du moteur donne une bonne approximation
de la re´alite´ mais il faudrait plus d’informations pour mieux le mode´liser.
Les spectres d’acce´le´ration issus de l’analyse de re´ponse en fre´quence n’ont pas
donne´ de re´sultats concluants. Par contre, la discussion sur ces re´sultats a mene´ a`
la conclusion que cette analyse n’e´tait pas un bon choix pour valider le mode`le a`
partir des forces du moteur et des acce´le´rations re´sultantes. Un autre type d’analyse,
plus couˆteux en temps de calcul et en traitement post analyse pourrait eˆtre applique´
pour valider le mode`le nume´rique a` partir des entre´es et des sorties : une analyse de
re´ponse transitoire. L’application des forces est faite dans le domaine temporel, sur
une plage de temps assez longue (quelques secondes) pour que seule la re´ponse en
re´gime permanent reste. Ce type d’analyse dans ABAQUS tient compte de toutes
les non-line´arite´s du mate´riau, ce qui pourrait e´liminer l’effet de la line´arisation sur
les re´sultats et permettrait de mieux e´valuer notre mode`le. Ce serait la prochaine
e´tape a` appliquer pour valider le mode`le.
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CONCLUSION ET RECOMMANDATIONS
Ce projet de maˆıtrise avait pour objectif de caracte´riser une structure et d’en faire
un mode`le valide pour re´colter l’e´nergie vibratoire disponible dans les tampons
d’ancrage. Pour parvenir a` ces objectifs, il a fallu re´aliser des travaux expe´rimentaux
de caracte´risation de la structure du ve´hicule et de caracte´risation du caoutchouc,
des travaux de mode´lisation du ve´hicule et des tampons d’ancrage et des travaux
de validation de mode`le a` l’aide des re´sultats expe´rimentaux.
La recherche bilbiographique qui a e´te´ faite dans le cadre de cette maˆıtrise a mene´
a` des me´thodes, des ide´es et des concepts qui ont e´te´ mis en application dans la
re´alisation des travaux de ce projet.
Un banc d’essais a e´te´ monte´ et instrumente´ dans les installations de Soucy Baron
Inc. pour caracte´riser le comportement vibratoire du ve´hicule. Les grandeurs a`
mesurer ont e´te´ identifie´es et un programme d’acquisition de donne´es a e´te´ re´alise´.
Les re´ponses (acce´le´rations) du ve´hicule dues a` la sollicitation du moteur ont e´te´
mesure´es dans le but de valider le mode`le. Les forces injecte´es par le moteur ont e´te´
identifie´es a` l’aide d’une me´thode expe´rimentale qu’on a e´labore´e. Cette me´thode
consistait a` mesurer les forces transmises entre le moteur et le chaˆssis ainsi que les
acce´le´rations pour reconstituer la force induite par le moteur. Les re´sultats ont e´te´
satisfaisants par rapport a` ceux qu’on a calcule´s avec une me´thode connue de la
litte´rature, soit la me´thode des FRF.
Cette autre me´thode a e´te´ utilise´e pour identifier les forces injecte´es par le moteur.
Les re´sultats de la me´thode que nous avons de´veloppe´e (me´thode des capteurs de
force nomme´e me´thode CF) ont donne´ des spectres de forces plus semblables aux
donne´es expe´rimentales trouve´es dans la litte´rature, si on les compare aux spectres
que nous avons obtenus avec la me´thode des FRF. La me´thode de reconstitution
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des forces a` l’aide de la me´thode CF a donc e´te´ retenue pour l’identification des
forces. Cependant, la me´thode des FRF a fourni des informations importantes sur la
structure du ve´hicule ; on a utilise´ les FRF pour connaˆıtre les principales fre´quence
naturelles associe´es aux mouvements rigides du moteur aini que les de´forme´es mo-
dales associe´es a` ces fre´quences.
Les travaux expe´rimentaux de caracte´risation du caoutchouc ont ne´cessite´ quatre
tests typiques pour mode´liser l’hypere´lasticite´ et deux tests typiques pour mode´-
liser la viscoe´lasticite´. Les re´sultats de ces tests e´taient destine´s a` eˆtre nume´rise´s
et utilise´s dans ABAQUS pour mode´liser le caoutchouc. On a e´galement pratique´
une analyse modale par impacts sur le tampon seul pour connaˆıtre sa premie`re
fre´quence naturelle. Les re´sultats de cette analyse modale ont e´te´ utilise´s pour va-
lider le mode`le par e´le´ments finis e´galement. L’e´cart entre les re´sultats analytiques,
nume´riques et expe´rimentaux e´tait assez mince, soit de 10 Hz (sur 480 Hz) entre
l’expe´rimental et le nume´rique.
Les re´sultats de la caracte´risation du caoutchouc ont e´te´ traite´s, nume´rise´s et entre´s
dans le mode`le sur ABAQUS. Pour l’hypere´lasticite´, le caoutchouc a e´te´ mode´lise´
selon la loi de comportement de Mooney-Rivlin, choisie rappelons-le pour la faible
de´formation du caoutchouc (de l’ordre de 10%) et pour l’inte´gration possible de
plusieurs des quatre tests typiques dans le mode`le. La viscoe´lasticite´ a quant a`
elle e´te´ mode´lise´e avec les se´ries de Prony issues des tests de relaxation effectue´s
sur le caoutchouc. Dans les deux cas (mode´lisation de l’hypere´lasticite´ et de la
viscolasticite´) les mode`les nume´riques ont e´te´ calcule´s par lissage de courbes et la
similarite´ entre les courbes calcule´es et les courbes expe´rimentales s’est ave´re´e tre`s
satisfaisante.
La mode´lisation du ve´hicule a ne´cessite´ plusieurs ite´rations pour parvenir au mo-
de`le actuel. Il a fallu mailler le chaˆssis avec des e´le´ments de coque line´aires et les
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transfe´rer d’ANSYS a` ABAQUS. Certaines informations ont e´te´ perdues pendant le
transfert et un programme a e´te´ re´alise´ pour retrouver ces informations. Certaines
composantes ont e´te´ ajoute´es au maillage du chaˆssis, notamment les supports de
moteur et les coques me´talliques servant de fixation aux tampons d’ancrage. Les
tampons d’ancrage ont duˆ eˆtre re-maille´s pour eˆtre inte´gre´s au mode`le complet. Le
moteur a e´te´ mode´lise´ a` l’aide de masses ponctuelles lie´es rigidement. Les spectres
de forces injecte´es par le moteur ont e´te´ nume´rise´s sous la forme de se´ries de Fourier
et inte´gre´s au mode`le nume´rique.
Le mode`le par e´le´ments finis a e´te´ valide´ en plusieurs e´tapes. D’abord, le tampon
seul a e´te´ valide´ a` l’aide de donne´s expe´rimentales et d’un mode`le analytique. En-
suite, la structure assemble´e du ve´hicule a e´te´ e´tudie´e a` l’aide d’une analyse modale
et compare´e a` l’analyse modale qui a e´te´ re´alise´e expe´rimentalement. Les re´sultats
obtenus sont satisfaisants quant on regarde l’ordre de grandeur des fre´quences natu-
relles. Lorsqu’on compare l’ordre des modes et les fre´quences associe´es aux modes,
on remarque des variations, parfois minimes et parfois conside´rables avec les re´sul-
tats expe´rimentaux. On attribue ces variations a` la mode´lisation un peu simple du
moteur et on recommande que ce mode`le soit retravaille´ pour mieux repre´senter la
re´alite´. En effet, le mode`le actuel repre´sente bien l’emplacement du centre de masse
et la re´partition du poids sur les tampons, mais les inerties du moteur n’ont pas
e´te´ suffisamment prises en conside´ration dans ce mode`le. Comme on ne connaˆıt pas
les inerties du moteur, il est impossible de dire si notre mode`le de quatre masse
les repre´sentent bien. La travail de mode´lisation en quatre masses a e´te´ fait pour
reconstituer la re´partition des masses du moteur et non ses inerties.
La validation du mode`le par e´le´ments finis du ve´hicule a aussi e´te´ tente´e en re´alisant
une analyse de re´ponse en fre´quence. Le principe de cette analyse e´tait, rappelons-
le, de mode´liser le spectre d’entre´e (forces) et d’obtenir, comme re´sultat, le spectre
de sortie (les acce´le´rations). Cette analyse s’est ave´re´e de´cevante lorsqu’on a ob-
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serve´ les re´sultats ; les spectres d’acce´le´ration du mode`le sont tre`s diffe´rents des
spectres d’acce´le´ration expe´rimentaux. Apre`s un test de ve´rification en n’entrant
qu’un seul pic de force a` une fre´quence de´termine´e, nous n’avons pas e´te´ en mesure
d’obtenir un spectre d’acce´le´ration dont le pic correspondait a` la meˆme fre´quence
que le pic d’entre´e. De plus, les ordres de grandeur des acce´le´rations e´taient dix
fois plus e´leve´s dans le mode`le que dans les re´sultats expe´rimentaux. On a compris
par la suite que ce type d’analyse e´tait peut-eˆtre mal adapte´ a` ce qu’on souhaitait
obtenir du mode`le, d’abord parce que les comportements non-line´aires e´taient li-
ne´arise´s, et aussi parce qu’ABAQUS proce`de a` une discre´tisation des amplitudes
sur la fre´quence qui y est associe´e, ce qui ne permettait pas de mode´liser correcte-
ment les pics de force obtenus expe´rimentalement. Ces derniers, apre`s le traitement
des signaux, sont constitue´s de pics assez larges en forme de cloches qui couvrent
plusieurs fre´quences. En discre´tisant ces pics, on perd une e´nergie spectrale im-
portante. Cependant cela ne constitue pas une explication valable aux re´sultats
obtenus car de notre test d’excitation a` 60 Hz ont re´sulte´ des pics de tre`s grande
amplitude a` des fre´quences diffe´rentes.
Suite a` cette e´tude, on propose les recommandations suivantes pour proce´der a` une
validation comple`te du mode`le par e´le´ments fini : d’abord, le mode`le du moteur
doit eˆtre retravaille´ et mode´lise´ sous une forme tridimentionnelle rigide ou presque
qui respecte l’emplacement du centre de masse, la re´partition statique des masses
et la forme ge´ne´rale du moteur pour que les inerties soit pre`s de la re´alite´. Comme
on ne connait pas les inerties du moteur, on fera une nouvelle analyse modale pour
valider l’ame´lioration du mode`le du moteur. Ensuite, afin de valider le mode`le avec
la correspondance des entre´es et sorties, on propose d’effectuer une analyse tran-
sitoire temporelle sur une dure´e de temps assez longue pour e´liminer la re´ponse
transitoire et parvenir au re´gime permanent. Ceci demandera un temps de calcul
beaucoup plus long que celui qui e´tait ne´cessaire avec l’analyse actuelle (d’environ
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4-5 heures), mais ce type d’analyse tient compte de toutes les non-line´arite´s asso-
cie´es au mode`le et on controˆlera directement les entre´es et sorties sous une forme
temporelle. De cette fac¸on, nous aurons e´galement un meilleur controˆle sur l’analyse
spectrale. Comme l’analyse est temporelle, la sortie nume´rique, l’acce´le´ration, de-
vra eˆtre transforme´e mathe´matiquement en spectre fre´quentiel d’acce´le´ration pour
qu’on puisse le comparer aux spectres expe´rimentaux.
Ainsi se terminent les travaux de ce projet de maˆıtrise. On peut dire que les objec-
tifs concernant les travaux expe´rimentaux ont e´te´ atteints. Les objectifs concernant
la mode´lisation et la validation du mode`le sont interde´pendants ; tant que le mo-
de`le n’est pas valide´, il y a des travaux de mode´lisation a` poursuivre. Le mode`le
du tampon a e´te´ valide´, et ensuite, le mode`le du ve´hicule a e´te´ en grande partie
valide´ graˆce a` l’analyse modale. Ces validations obtenues donnent des perspectives
d’utilisation tre`s inte´ressantes au mode`le car celui-ci e´tant de´ja repre´sentatif des
ordres de grandeur des fre´quences naturelles du ve´hicule re´el, on peut anticiper
que les simulations donneront un aperc¸u satisfaisant du comportement de la struc-
ture sujette aux vibrations du moteur. Ces simulations me`neront a` une analyse
plus pousse´e des forces, des contraintes, des de´formations et des vitesses a` l’inte´-
rieur du tampon pendant que ce dernier accomplit sa taˆche d’isolation du moteur.
La compre´hension de ces me´canismes me`nera a` la conception et a` l’optimisation
de tampons d’ancrage a` l’aide d’outils nume´riques (ABAQUS) et c’est e´galement
a` l’aide de ces re´sultats que l’on pourra concevoir un dispositif de re´colte ou de
redirection de l’e´nergie vibratoire du moteur.
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ANNEXE I
THE´ORIE DES INVARIANTS POUR LA MODE´LISATION DES
LOIS DE COMPORTEMENT HYPERE´LASTIQUES
Cette section est un extrait de mon PFE [4] portant sur la te´horie des invariants
pour la mode´lisation des lois de comportement hypere´lastiques.
Les mode`les d’hypere´lasticite´ d’un caoutchouc sont de´finis a` partir de son potentiel
d’e´nergie de de´formation pour un volume, U (Chapitres 1.4.1, 1.4.2 et 4.6.1) [30]
et Chapitre 17.5.1 [23]. Il faut d’abord pouvoir de´finir cette de´formation, soit
x = x(X, t) (I.1)
ou` X est la position d’une particule dans l’espace, et x est la nouvelle position de





On peut ensuite de´finir
dL2 = dXT ⋅ dX, dl2 = dxT ⋅ dx (I.3)
ou` dL est la longueur initiale entre deux particules et dl est la longueur finale entre
deux particules. Le rapport d’e´tirement est donc λ
λ = dl
dL
= √ dxT ⋅ dx
dXT ⋅ dX (I.4)
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En manipulant cette e´quation, on obtient
λ2 = NT ⋅FT ⋅F ⋅N (I.5)
avec N, un vecteur unitaire dans la direction de dX. On sautera ici les de´tails
de l’application du principe variationnel et l’introduction du multiplicateur de La-
grange (p = λ2). On obtient le proble`me de valeurs propres suivant
FT ⋅F − λ2I = 0 (I.6)
F peut eˆtre exprime´e par la multiplication d’une matrice de rotation orthogonale
R par une matrice de de´formation syme´trique V. On peut donc de´finir le tenseur
de de´formation de gauche de Cauchy-Green
C = F ⋅FT = V ⋅R ⋅RT ⋅VT = VT ⋅RT ⋅R ⋅V = FT ⋅F (I.7)
et on re´sout le proble`me de valeurs propres avec C de´finie dans la base de notre
choix (1,2,3) et avec les valeurs propres des rapports d’e´tirement de´finis dans les








On trouve donc l’e´quation caracte´ristique
−λ6P + I1λ4P − I2λ2P + I3 = 0 (I.9)
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ou` les trois invariants I1, I2 et I3 sont des quantite´ de´finies telles que
I1 = λ21 + λ22 + λ23, I2 = λ21λ22 + λ22λ23 + λ23λ21, I3 = λ21λ22λ23 = J2 (I.10)
ou` J est le changement de volume total du volume e´tudie´. Si on normalise par
rapport a` J , on a
I¯1 = λ¯21 + λ¯22 + λ¯23, I¯2 = λ¯−21 + λ¯−22 + λ¯−23 , I¯3 = 1 (I.11)
Comme il s’agit d’un proble`me aux valeurs propres, les invariants sont les quantite´s
dont de´pendent les rapports d’e´tirement dans le repe`re principal, λP , peu importe
la base de re´fe´rence choisie. Pour connaˆıtre le potentiel d’e´nergie dans un volume
inde´pendemment de la base, il est donc judicieux d’exprimer le potentiel d’e´nergie
en fonction des trois invariants, ou, s’ils sont normalise´s par rapport au volume, en
fonction des deux premiers invariants et du changement de volume total du volume
e´tudie´.




Cette section pre´sente deux extraits de mon PFE [4] portant sur la caracte´risation
du caoutchouc.
Cette section pre´sente un mode`le de caracte´risation du caoutchouc, les me´thodes
expe´rimentales employe´es pour obtenir les donne´es ne´cessaire a` la mode´lisation
du caoutchouc ainsi que les re´sultats des tests de caracte´risation. Dans ABAQUS,
le comportement hypere´lastique est de´fini comme le comportement de base du
mate´riau. Le comportement viscoe´lastique, lui, est de´fini sous forme unitaire et est
inte´gre´ au comportement hypere´lastique du mate´riau.
II.1 Me´thode expe´rimentale
II.1.1 Hypere´lasticite´
Il est d’usage, en industrie, de caracte´riser le comportement hypere´lastique du ca-
outchouc a` l’aide de quatre tests effectue´s de manie`re quasi-statique : les tests
uniaxiaux, e´quibiaxiaux, en cisaillement pur et en compression volume´trique. Pour
tous les tests, sauf le test de compression volume´trique, ce sont les courbes de
contrainte versus de´formation qui sont entre´es dans ABAQUS. Pour le test en com-
pression volume´trique, la courbe entre´e est une courbe de pression versus rapport
de volume. Comme ABAQUS de´termine les coefficients de ses mode`les d’hyper-
e´lasticite´ avec un ou plusieurs de ces tests, on a de´cide´ de tous les effectuer. Les
proprie´te´s hypere´lastiques du caoutchouc ont donc e´te´ de´termine´es a` l’aide de ces
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quatre tests, qui ont e´te´ effectue´s sur trois a` six e´prouvettes par test. Les conditions
de ces tests sont de´crites au tableau II.1, ou` εmax est l’allongement maximal subi
par les e´prouvettes durant les tests.
Test εmax% Nombre d’e´prouvettes
Uniaxial 200% 6
E´quibiaxial 40% 3
Cisaillement pur 200% 4
Volume´trique 50% 15 au total, 5 par test
Tableau II.1 – Conditions des test de caracte´risation hypere´lastique
Tout ces tests sont re´alise´s sur la machine de caracte´risation MTS de l’entreprise
Soucy Baron inc., sauf le test uniaxial. Ce dernier est re´alise´ sur la machine de ca-
racte´risation Lloyd de Soucy Baron inc. e´galement. Pour tous ces tests, les donne´es
recueillies sont les courbes de force versus de´formation. La de´formation est mesure´e
a` l’aide d’un laser et de deux lanie`res de ruban ade´sif re´flecteur dont la distance qui
les se´pare est de´tecte´e par le capteur compris dans le laser. Les forces sont mesure´es
avec la cellule de charge des machines de caracte´risation. On se sert des forces obte-
nues pour calculer les contraintes a` partir des dimensions initiales de l’e´prouvette,
sauf en compression volume´trique ou` on calcule la pression hydrostatique. On note
qu’en compression volume´trique, plusieurs e´chantillons sont utilise´s dans un seul
test ; c’est pour avoir plusieurs e´paisseurs, et ainsi avoir une meilleure pre´cision sur
la de´formation. Ci-dessous, une bre`ve description des tests de caracte´risation est
faite.
Uniaxial Une force est applique´e dans une seule direction d’une e´prouvette de
test de section constante dans la direction de la force applique´e. La section
a une longueur d’environ 5 cm, pour une largeur de 1/4 po. et une e´paisseur
de l’ordre du 0,1 Po. On mesure la de´formation au centre de la zone de test
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ainsi que la force. On peut voir sur la figure II.1 plus de de´tails sur le test
uniaxial.
Figure II.1 – Test uniaxial : (a) montage du test et (b) illustration du test
E´quibiaxial Des contraintes de meˆme grandeur sont applique´es dans un meˆme
plan, et leurs lignes de force passent toutes par le meˆme point. Ce point est le
centre d’une e´prouvette en forme de disque d’e´paisseur constante. Le diame`tre
du disque est de 2 et 5/8 po. et son e´paisseur est de l’ordre du 0,1 Po. La
forme circulaire de l’e´prouvette est dans le meˆme plan que les contraintes. On
mesure la de´formation au centre du cercle, ainsi que la force. On peut voir
sur la figure II.2 plus de de´tails sur le test e´quibiaxial.
Cisaillement pur Ce test est tel qu’un test uniaxial, mais l’e´prouvette est au
minimum dix fois plus large que longue. Sa largeur est de 6 po., la longueur
de l’ordre du 1/2 po. et son e´paisseur de l’ordre du 0,1 po. Ceci permet
a` des contraintes en cisaillement de s’e´tablir au centre de l’e´prouvette a` 45
degre´s. On mesure la de´formation au centre de l’e´prouvette, dans le sens de la
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Figure II.2 – Test e´quibiaxial : (a) montage du test et (b) illustration du test
force applique´e, ainsi que la force. Il faut toutefois conside´rer qu’en pratique,
les contraintes en cisaillement ne sont probablement pas aussi ide´ales que
souhaite´.
Volume´trique Une e´prouvette cylindrique est place´e au centre d’un cylindre consi-
de´re´ rigide. Le rayon exte´rieur de l’e´prouvette est e´gal au rayon inte´rieur du
cylindre rigide. Le diame`tre du cylindre est de 1/4 de po. et son e´paisseur
de l’ordre du 0,1 Po. La contrainte est applique´e selon l’axe du cylindre et
en compression. On mesure le de´placement (dont on se sert pour calculer le
rapport de volume) ainsi que la force.
II.1.2 Viscoe´lasticite´
ABAQUS de´finit la viscoe´lasticite´ d’un mate´riau a` l’aide des se´ries de Prony. Ce-
pendant, il n’est pas ne´cessaire d’entrer les coefficients d’une se´rie directement dans
ABAQUS ; celui-ci peut les calculer a` partir de se´ries de donne´es provenant d’un
test ou d’un groupe de tests.
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Figure II.3 – Tests en cisaillement pur : (a) montage du test et (b) illustration du
test
Les tests dont il est question peuvent eˆtre e´value´s soit en temps, soit en fre´quence.
La viscoe´lasticite´ e´value´e dans le domaine temporel est plus approprie´e pour de
petites et de grandes de´formations, en re´gime transitoire. La viscoe´lasticite´ e´value´e
dans le domaine fre´quentiel est plus approprie´e pour les petites de´formations en
re´gime permanent. Il peut eˆtre aussi utile d’entrer des donne´es pouvant eˆtre e´value´es
dans les domaines temporel et fre´quentiel (se´pare´ment) pour avoir la possibilite´
de faire plusieurs types d’analyses sur le meˆme mate´riau (ex : analyse modale et
analyse d’un impact en re´gime transitoire). C’est dans cette optique qu’on a choisi
de re´aliser des tests de relaxation sur le caoutchouc ; ils sont faciles a` re´aliser et
peuvent eˆtre utilise´s dans les domaines temporel et fre´quentiel d’ABAQUS.
Les tests de relaxation ont e´te´ effectue´s en cisaillement simple et en compression
volume´trique. La proce´dure a e´te´ e´labore´e en cours de projet et peut eˆtre de´crite
en les quatre e´tapes que voici.
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Figure II.4 – Test en compression volume´trique : illustration du test
1. La force est nulle et l’e´prouvette est a` la position d’e´quilibre statique.
2. L’e´prouvette est de´forme´e en moins de deux secondes a` un maximum pre´de´-
fini.
3. L’e´prouvette est maintenue a` cette de´formation pendant cinq minutes. La
force est mesure´e pendant ces cinq minutes.
4. L’e´prouvette est ramene´e a` sa position initiale.
Les tests de relaxation effectue´s sont de´crits au tableau II.2. Pour le test en cisaille-
ment, des e´prouvettes de section et d’e´paisseur constantes ont e´te´ fabrique´es sur
mesure. Pour les deux tests, on mesure la force dans le temps, qu’on pourra par la
suite convertir en contrainte adimensionnelle dans le temps.
Le montage du test de relaxation volume´trique est le meˆme que le test en com-
pression volume´trique dans la caracte´risation hypere´lastique. Pour le test en ci-
saillement simple, plusieurs e´prouvettes ont e´te´ utilise´es, tel qu’illustre´ a` la figure
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Test εmax Nombre d’e´chantillons
Cisaillement simple 100% 4 par test
E´quibiaxial 40% 5 par test
Tableau II.2 – Conditions des test de caracte´risation viscoe´lastique
II.5. Le test a e´te´ re´alise´ sur quatre e´prouvettes (de diame`tre de l’ordre de 1 po.
est d’e´paieur de l’ordre des 3/4 de po.) en meˆme temps pour avoir une meilleure
re´solution sur la force mesure´e.
Figure II.5 – Test de relaxation : les quatre e´prouvettes sur mesure sont encastre´es
et sont de´forme´es vers le haut
II.2 Re´sultats
Les figures II.6 a` II.9 montrent les courbes obtenues des diffe´rents tests de carac-
te´risation hypere´lastique.
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Figure II.7 – Re´sultats des tests e´quibiaxiaux
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Figure II.9 – Re´sultats des tests volume´triques
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Figure II.10 – Re´sultats des tests de relaxation en cisaillement simple normalise´s
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Figure II.11 – Re´sultats des tests de relaxation en compression volume´trique
